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Resumo 
A necessidade premente de resposta à escassez de combustíveis fósseis, à poluição provocada 
pelos mesmos e até mesmo por razões económicas, tornou indispensável o recurso a novas formas de 
geração de energia. Surge assim a cogeração (produção combinada de calor e electricidade), 
apresentando-se como a forma mais eficiente de produção de energia devido aos seus elevados 
rendimentos globais. Apesar de existirem alternativas como as energias renováveis (solar térmica e 
fotovoltaica, eólica, hídrica e das marés), estas revelam-se pouco eficientes e com custos de 
investimento demasiado elevados. O desenvolvimento e aplicação de sistemas de cogeração e de 
energias renováveis foram fomentadas, tendo sido tomadas medidas políticas e criados incentivos 
fiscais e monetários em Portugal, com vista à redução de emissões de gases poluentes para a 
atmosfera e à maior eficiência energética. A cogeração é capaz de responder positivamente, às 
preocupações principais a ter aquando da instalação de um sistema de energia, como por exemplo: o 
tipo de combustível usado, a sua rentabilidade e aplicabilidade. 
Neste trabalho, é feita a descrição, análise e optimização de uma instalação de cogeração que 
funciona sob o ciclo termodinâmico de Joule – Brayton regenerativo com turbina a gás, que inclui um 
regenerador (permutador interno), muito usado em sistemas deste tipo. A formulação do problema é 
feita com um modelo de optimização não linear, tendo como função objectivo a maximização dos 
lucros e sujeita a restrições impostas pelas relações termodinâmicas. O método de optimização usado 
designa-se por método de Box e foi implementado em ambiente MatLab. 
As análises realizadas neste trabalho centram-se no estudo da flutuação do valor das variáveis 
físicas do modelo, no desenvolvimento de novas equações de custo dos seus componentes e na 
integração das necessidades térmicas de um edifício de acordo com a legislação Portuguesa. O 
objectivo foi adaptar um modelo de optimização numérica existente, de forma a estudar, ajustar e 
validar, sob o ponto de vista termo-económico, os resultados obtidos. 
Os vários testes realizados no modelo, permitiram a obtenção de resultados mais “realistas”, em 
termos termodinâmicos, de acordo com o que é practicado na actualidade, como por exemplo: razões 
de compressão e temperaturas à saída da turbina mais baixas. Apesar das alterações efectuadas, 
registou-se um ajustamento aceitável dos custos dos componentes e da sua distribuição nos custos de 
investimento.  
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Abstract 
A urgent need of a response to the scarcity of fossil fuels, the pollution caused by them and even 
for economical reasons, it was imperative the resort to new forms of energy production. Thus arrises 
cogeneration (combined heat and power production – CHP), presenting itself as the most eficient way 
of energy generation, due to its high global efficiency. Although there are alternatives such as the 
renewable energies (solar thermal and photovoltaic, eolic, hydric and ocean wave energy) they seem to 
be less efficient and present higher investment costs. The development and the application of CHP 
systems as well as renewable energies were supported by some political measures, tax breaks and 
financial incentives in Portugal, in order to reduce the pollutant gases emission and to increase the 
energy efficiency. CHP is able to respond effectively to the main aspects to consider in the installation of 
energy generation systems, such as: the type of fuel, the applicability and its profitability. 
In this thesis it is made the description, analysis and the optimization of a CHP system working 
under the regenerative Joule-Brayton thermodynamic cycle for gas turbines, which includes a internal 
pre-heater (IPH), commonly used in this kind of systems. The problem was formulated as a nonlinear 
optimization problem considering as the Objective Function the maximization of the annual worth 
subjected to the thermodynamic relationships. The numerical solution was obtained using the 
optimization method called Box method, implemented in MatLab environment. 
The analyses performed are focused on different aspects: the fluctuation of the value 
correspondent to the physical variables of the model; the development of new cost equations of the 
model components; and in the integration of the thermal demand of a building according to the 
Portuguese legislation. The objective was to adapt an existing model in order to study, adjust and 
validate the obtained results, through a thermo-economic perspective. 
According to the several tests it was verified that the improvements to the model allowed to obtain 
more “realistic” results, in terms of thermodynamic behavior, such as the lower values of the 
compression ratio and the exit turbine temperature.  Despite of the changes introduced to the model, it 
was registered an acceptable adjustment of the components costs and their distribution in the total 
investment costs. 
.   
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1 – Introdução 
1.1. Cogeração 
1.1.1. Definição 
De acordo com o decreto-lei n.º 185/95, a cogeração é definida como: 
“o processo de produção combinada de energia eléctrica e térmica, destinando-se ambas a 
consumo próprio ou de terceiros, com respeito pelas condições previstas na lei” (Decreto-Lei 185, 
1995). 
Como é explicitado no decreto-lei, a cogeração combina a produção de calor e electricidade, 
permitindo um aproveitamento muito superior da energia térmica, proveniente do combustível usado 
no processo. Esta é a grande distinção, entre a cogeração e os sistemas convencionais de produção de 
energia eléctrica, como é possível observar-se na Figura 1.1: 
 
Figura 1.1 – Diferença entre o balanço energético de sistemas de cogeração e sistemas convencionais 
(Vieira, 2009) 
Analisando a Figura 1.1, pode dizer-se que a eficiência energética promovida pelos sistemas de 
cogeração, assenta no princípio do aproveitamento da energia térmica (calor) gerado pelos mesmos, 
ou seja, permite racionalizar o consumo de combustível. No entanto, para que tal aconteça, são 
necessárias aplicações que façam uso desse mesmo calor. 
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Por outro lado, as tecnologias de cogeração utilizam uma menor quantidade de energia primária, 
para fornecer a mesma quantidade de energia final que um sistema convencional. Isto traduz-se numa 
redução das emissões de gases poluentes para a atmosfera, nomeadamente o Dióxido de Carbono 
(CO2) e no cumprimento das metas definidas no Protocolo de Kyoto. 
Os dois factores referidos (aumento da eficiência energética e redução de emissões) permitem 
que a cogeração corresponda às directrizes comunitárias e nacionais respeitantes à produção de 
energia e à defesa do ambiente. 
 
1.1.2. Vantagens 
Graças à elevada eficiência energética da cogeração, apresenta-se como uma alternativa que 
permite a redução da factura energética de utilizadores com necessidades simultâneas de calor e 
electricidade. O aspecto ambiental é também de realçar, uma vez que, os sistemas de cogeração, 
permitem uma redução das emissões de dióxido de carbono (CO2) para a atmosfera e uma poupança 
no consumo de combustíveis fósseis. 
De forma sucinta, podem ser apresentadas as seguintes vantagens da cogeração (Pinho, 2009): 
 Economia de energia primária – permite a poupança (utilização eficiente) de combustível 
devido à produção simultânea de calor e electricidade; 
 Redução global da emissão de gases poluentes para a atmosfera; 
 Diminuição dos custos da energia eléctrica – devido à descentralização das centrais de 
cogeração e aos custos reduzidos, relativamente aos processos convencionais de produção 
de energia; 
 Redução das perdas associadas ao transporte da energia eléctrica; 
 Taxas de retorno atractivas, tendo em consideração os apoios governamentais; 
 Redução da potência de reserva disponível por parte das companhias de electricidade; 
 Melhoria na gestão da energia eléctrica por parte das entidades reguladoras – com a 
cogeração, podem, como último recurso, recorrer às centrais menos eficientes. 
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1.1.3. Inconvenientes 
No entanto, a cogeração ainda tem vários obstáculos a superar, muitos deles relacionados com o 
enquadramento legal e a gestão da energia dos países. Podendo ser referidos os seguintes (Pinho, 
2009): 
 Necessidade de haver proximidade entre os sistemas de cogeração e o local onde será 
utilizada a energia térmica; 
 Adaptação da legislação para aumentar a competitividade destes sistemas, concretamente, 
em relação às energias renováveis; 
 Falta de sensibilização por parte da sociedade, que se foca unicamente nas energias 
renováveis como fonte energética eficiente; 
 Problemas causados pela possível falta de regulação da rede; 
 Redução de mercado para as companhias produtoras e distribuidoras de electricidade. 
Apesar de existirem estes obstáculos, a União Europeia já expressou as orientações gerais a 
serem seguidas pelos estados membros, sobre as quais se falará mais à frente. 
 
1.1.4. Aplicações 
Os sistemas de cogeração são usados em instalações que necessitem continuamente de calor e 
electricidade, podendo ser dados como exemplos os hospitais, piscinas, hotéis e as indústrias têxtil ou 
química. 
A aplicação destes sistemas, pode ser dividida em três grupos distintos, de acordo com a potência 
instalada: os de micro escala (até 50 kW), os de pequena escala (inferior a 1 MW) e os de grande 
escala (superior a 1 MW) (Directiva 2004/8/CE, 2004). 
Cogeração de grande escala 
Nos sistemas de cogeração de grande escala, usam-se predominantemente as turbinas a gás e os 
motores a gás de ignição por faísca, sendo adequados para a indústria têxtil ou química, refinarias, 
grandes centros comerciais, aeroportos ou universidades. 
Nestas instalações, é frequente o uso de turbinas a gás com “after-burner”, uma vez que estas, 
podem produzir água quente ou vapor adicional, aumentando a quantidade de calor produzido. Para 
além do melhor aproveitamento da energia do combustível, com este equipamento, é possível modelar 
 4 
a produção de calor sem se afectar a produção de electricidade (Irish Combined Heat and Power 
Association - ICHPA). 
Cogeração de pequena escala 
Nestes sistemas, a tecnologia de conversão mais usada é a dos motores alternativos, apesar de 
também serem usadas micro-turbinas. O seu uso é mais apropriado para pequenas clínicas ou 
hospitais, hotéis e centros de lazer, uma vez que, as necessidades térmicas e eléctricas destes 
edifícios, são praticamente constantes ao longo do ano. Contudo, para as instalações referidas, o 
sistema de cogeração é projectado para responder às suas necessidades básicas, sendo, por vezes, 
necessária a aplicação de duas medidas suplementares: a instalação de uma caldeira para suprir as 
necessidades de calor e a compra de electricidade à rede, sempre que o sistema não satisfaça as 
necessidades eléctricas (Irish Combined Heat and Power Association - ICHPA). 
Neste trabalho, é estudada uma instalação com uma potência eléctrica máxima de 150 kW, uma 
vez que, segundo a legislação nacional referente à micro-produção de electricidade, essas instalações 
devem prever que “a electricidade produzida se destine predominantemente a consumo próprio, sendo 
o excedente passível de ser entregue a terceiros ou à rede pública, com o limite de 150 kW de potência 
no caso de a entrega ser efectuada à rede pública” (Decreto-Lei 363, 2007). 
Micro-cogeração 
A definição de micro-cogeração, está associada à potência eléctrica dos sistemas usados, sendo 
estes instalados em pequenas habitações ou negócios. Na Directiva 2004/8 da Comissão Europeia, a 
micro-cogeração é a designação dada às unidades de cogeração com uma potência eléctrica inferior a 
50 kW (Directiva 2004/8/CE, 2004). 
  
1.2. Tecnologias de conversão na pequena e micro escala 
A tecnologia de conversão é o método, através do qual é transformada a energia química dos 
combustíveis, noutros tipos de energia útil: calor e electricidade, no caso da cogeração. Tendo em 
conta o objecto deste trabalho, são abordadas apenas as tecnologias usadas em instalações de 
pequena e micro cogeração. 
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Motor de combustão interna 
Este tipo de tecnologia é muito usado em sistemas que necessitem de cobrir as situações de 
isolamento geográfico de uma instalação, ou produzir energia num caso de emergência, como por 
exemplo, em locais onde decorram processos que são gravemente afectados, por falhas de energia 
eléctrica na rede. Contudo, estes motores são aplicados em projectos de cogeração, apenas quando os 
requisitos térmicos são pouco significativos (Brandão, 2004). 
Quando aplicados em sistemas de micro-cogeração, os motores de combustão interna funcionam 
no ciclo Otto, vulgarmente utilizados nos motores de automóveis, cujo combustível é a gasolina ou o 
gás propano liquefeito. Neste tipo de máquinas térmicas, o combustível é misturado com ar e 
comprimido num cilindro, ocorrendo depois a ignição da mistura, induzida por uma faísca interna. Da 
combustão, resultam duas formas de energia distintas a serem utilizadas no sistema de cogeração: a 
mecânica, gerada pelo movimento dos pistões do motor e a energia térmica, resultante do processo 
químico exotérmico (combustão). A energia mecânica é transformada em energia eléctrica, através do 
acoplamento de um gerador eléctrico ao veio de transmissão do motor. O calor (energia térmica), por 
seu lado, é parcialmente recuperado a partir dos gases de escape e por permutadores de calor 
integrados no sistema de arrefecimento. 
 
Figura 1.2 – Representação esquemática de um sistema de cogeração com motor alternativo numa 
habitação (www.energiestro.com, 2009) 
Para além do ciclo Otto, pode também ser usado o ciclo Diesel que difere do primeiro, no modo 
como se processa a combustão, que ocorre pela compressão do combustível na câmara de 
combustão. Outra diferença entre os dois ciclos está nos combustíveis usados que, no ciclo Diesel, vão 
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desde os fuel óleos ao gasóleo e a misturas de combustíveis gasosos com líquidos em proporções que 
permitam a auto-ignição, designados dual fuel (Brandão, 2004). 
As vantagens e desvantagens mais importantes dos motores alternativos são: 
Vantagens: 
 Arranque rápido 
 Fácil adaptação a variações das necessidades térmicas 
 Elevada eficiência mecânica 
Desvantagens: 
 Tempo de vida útil curto 
 Baixo rendimento térmico 
 Elevados custos de manutenção devidos às paragens frequentes 
 Ruído (baixo) 
A eficiência global dos motores alternativos é de cerca de 80%, sendo a distribuição da energia de 
aproximadamente 28 % e 62 % para as energias mecânica e térmica, respectivamente. 
Existem hoje diversas marcas, que comercializam vários modelos diferentes deste tipo de 
tecnologia, como a Honda, General Motors, Mitsubishi, SenerTec, entre outras. 
 
Figura 1.3 – Exemplo de um motor alternativo da Honda Ecowill (Pehnt, et al., 2006) 
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Motor Stirling 
 Este tipo de motores foi criado em 1816 por Robert Stirling, sendo esta tecnologia bastante 
diferente da usada nos motores alternativos. 
A primeira grande diferença entre os dois, está no facto de esta tecnologia gerar calor numa 
câmara de combustão separada do motor, ou seja, externamente. Usando um gás de trabalho como o 
Hélio, Hidrogénio ou Azoto, é movimentado um pistão entre duas câmaras distintas: uma de baixas e 
outra de altas temperaturas. Aquecido pela fonte externa (câmara de combustão), o fluido de trabalho 
(gás) expande-se e provoca o movimento de um de dois pistões no interior de um cilindro. Este pistão é 
denominado por “pistão de trabalho”, enquanto, o segundo pistão, designado “pistão de 
deslocamento”, movimenta o gás para uma zona arrefecida onde é recomprimido pelo pistão de 
trabalho. O pistão de deslocamento transfere depois o gás comprimido para a câmara de altas 
temperaturas e o ciclo continua (Oliveira, 2008). O aproveitamento térmico neste tipo de motores é 
feito através do uso de um regenerador, que consiste numa malha cerâmica ou um metal poroso, 
captando o calor do gás quente e devolvendo parte dele ao gás frio que regressa à câmara quente. 
 
Figura 1.4 – Representação do modo de funcionamento de um motor Stirling (Oliveira, 2008) 
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Para além da configuração Alfa – com cilindros em V, representada na figura acima, existem 
também as configurações Beta – com êmbolos co-axiais num mesmo cilindro – e a Gama – com 
cilindros em linha. 
Em termos de vantagens e desvantagens principais desta tecnologia, tem-se: 
Vantagens: 
 Tem menos partes móveis que outros tipos de motores 
 A sua câmara de combustão é externa, o que permite uma exaustão limpa (pouco 
poluente) 
 Pode utilizar praticamente qualquer tipo de combustível 
 Permite o controlo fácil do trabalho gerado 
 Não emite ruído. 
Desvantagens: 
 Custo elevado 
 Rendimento eléctrico relativamente baixo (variável com o tipo de modelo) 
A Stirling DK, a WhisperTec e a Solo Stirling são três dos fabricantes mundiais deste tipo de 
motores, sendo apresentados na Tabela 1, os valores dos rendimentos atingidos por três modelos 
pelos mesmos, demonstrando as suas diferenças: 
Tabela 1 – Rendimentos de três motores Stirling comercializados por diferentes fabriacantes 
Fabricante Modelo 
Rendimento 
eléctrico 
Rendimento 
térmico 
Sirling DK (a) SD-4 18 72 
WhisperTec (b) WhisperGen 12 80 
Solo Stirling (b) 161 24 72 
(a) – (www.stirling.dk, 2011)  
(b) – (Paepe, D'Herdt, & Mertens, 2006)  
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Figura 1.5 – Motor Stirling da WhispherTec com potência eléctrica de 1kWel (Pehnt, et al., 2006) 
 
Células de combustível (Fuel cells) 
As células de combustível, são uma tecnologia electromecânica que converte a energia química de 
um combustível (Hidrogénio ou gás natural), directamente em energia eléctrica, sem etapas 
intercalares de combustão e produção de energia mecânica. 
Estas células são constituídas por dois eléctrodos, um positivo (cátodo) e um negativo (ânodo). O 
combustível é oxidado no ânodo, com a ajuda de um catalisador de platina, existindo a produção de 
dois electrões e dois protões de Hidrogénio (H+). Os electrões gerados, são transportados por meio de 
um circuito eléctrico e finalmente usados para produzirem energia eléctrica. Os protões, por seu lado, 
são enviados para o cátodo, através do electrólito. Uma vez no cátodo, os protões sofrem uma reacção 
de redução através da alimentação de oxigénio. Como produto final da reacção no cátodo, obtém-se 
vapor de água. 
 
Figura 1.6 – Modo de funcionamento das células de combustível (Brandão, 2004) 
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As grandes vantagens e desvantagens das células de combustível são: 
Vantagens: 
 Rendimento eléctrico elevado 
 Emissões de poluentes muito reduzidas 
 Não emite ruído. 
Desvantagens: 
 Custo muito elevado 
 Baixo rendimento térmico 
 Baixo potencial de cogeração 
 Dificuldades na obtenção de hidrogénio para o processo químico 
 Instalações muito sensíveis (baixa robustez) 
Actualmente, existem células de combustível capazes de converter cerca de 90% da energia 
contida num combustível. Nestes casos, obtêm-se rendimentos eléctricos na ordem dos 60% e 
rendimentos térmicos a rondar os 30% (Brandão, 2004). 
Alguns exemplos de fabricantes deste tipo de tecnologia de conversão são as empresas: Ballard 
Power Systems, Sulzer Hexis e a Vaillant. 
 
Figura 1.7 – Célula de combustível da Sulzer Hexis (www.microchp.be, 2009) 
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1.3. Critérios de performance 
A escolha de um sistema de cogeração, requer uma análise cuidada de diversos factores. Devido 
à necessidade de serem cumpridas metas, em termos de eficiência energética, mas também às, 
relativamente recentes, preocupações ambientais, foram estabelecidos critérios por parte das 
entidades governamentais. 
O rendimento mecânico de uma instalação é definido pela seguinte expressão: 
    
  
   
                                                                                                                                         
em que    é a potência mecânica do motor ou máquina térmica e     é a potência térmica da fonte 
quente necessária ao accionamento da instalação (Pinho, 2009). 
Esta potência térmica, na prática, é obtida à custa da queima de um combustível fóssil numa 
caldeira (ciclo de Rankine) ou numa máquina de combustão interna (ciclos Otto, Diesel e Joule-
Brayton). Deste modo, o processo de conversão da energia química do combustível em energia 
térmica, é determinado pelo rendimento da caldeira ou da combustão (ηB ou ηCC) (Pinho, 2009), 
    
     
         
 
     
    
                                                                                                                        
onde     é o caudal de combustível fornecido à caldeira e    a potência química correspondente, 
baseada no poder calorífico inferior (PCI) do combustível. 
Para se analisar em conjunto o rendimento da caldeira e de um motor térmico, deve considerar-se 
o rendimento global do sistema    (Pinho, 2009), 
   
    
    
 
          
          
                                                                                                            
Tendo em conta o funcionamento do gerador, usado para transformar a energia mecânica (  ) 
em energia eléctrica (    ), com um rendimento,     (Pinho, 2009), 
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pode determinar-se o rendimento eléctrico da instalação através da fórmula (Pinho, 2009): 
    
                 
               
                                                                                                 
Outro critério importante para a cogeração é o Factor de Utilização de Energia (FUE), também 
apelidado por alguns autores de “eficiência global” (Pinho, 2009), 
    
          
    
                                                                                                                                   
onde     é o calor (potência térmica) útil. 
Os critérios referidos até este ponto, estão relacionados com o rendimento dos sistemas de 
produção de energia sob a forma de calor ou trabalho. No entanto, devido à particularidade de a 
cogeração gerar essas duas formas de energia em simultâneo, torna-se indispensável referir outros 
critérios que melhor a definam e a comparem com a produção separada desses tipos de energia. 
Assim sendo, deve ter-se em conta que, as instalações de cogeração, têm como principal objectivo a 
minimização dos custos de produção de energia térmica e eléctrica conjuntamente.  
Primeiramente, é importante caracterizar a diferença entre o calor útil e o trabalho produzido, 
definida através do seu rácio,     (Horlock, 2003), 
    
     
    
                                                                                                                                                
Este valor pode ser bastante díspar, de acordo com a tecnologia de conversão usada ou até com a 
regulamentação afecta a essas tecnologias ou escala das instalações. 
Um dos critérios utilizados com maior significância é o designado factor de poupança de 
combustível ou energia primária. Para o definir, deve quantificar-se primeiro a energia total do 
combustível necessária na produção convencional de energia (em separado), denominada “energia do 
combustível de referência”, que é dada pela expressão (Horlock, 2003), 
     
   
  
 
  
  
                                                                                                                                          
ou para uma unidade de trabalho (energia eléctrica), 
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A energia de um combustível consumido numa unidade de cogeração é dada por (Horlock, 2003), 
    
  
   
 
 
   
                                                                                                                                     
onde, 
                   
       – Rendimento de uma caldeira num sistema de cogeração 
        – Rendimento térmico em sistemas de cogeração 
Com as expressões apresentadas, pode então definir-se o factor de poupança de combustível, 
designado em Inglês por Fuel Energy Savings Ratio (FESR), que é dado por (Horlock, 2003), 
     
        
    
   
     
               
                                                                        
considerando que a central de cogeração é “perfeitamente ajustada” às necessidades de calor e 
energia eléctrica em causa, o que se verifica raramente. 
A razão apresentada na Equação 1.11, representa a diferença entre a energia do combustível a 
ser gasta numa instalação convencional de produção separada de calor e electricidade, e a energia 
consumida num sistema de cogeração. Em suma, representa a poupança de energia primária (em 
percentagem) que é obtida pela utilização da cogeração. Para que um sistema de cogeração possa ser 
considerado como opção racional, do ponto de vista de poupança energética, impõe-se que FESR seja 
maior do que zero e tanto mais próximo da unidade quanto possível. 
A sua importância é também salientada na Directiva Europeia 2004/8 (Directiva 2004/8/CE, 
2004) da Comissão Europeia, onde o FESR é designado por PES (Primary Energy Saving). 
Através da Figura 1.8, podem ver-se os valores mais frequentes do FESR, para várias tecnologias. 
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Figura 1.8 – Relação entre o rácio calor/trabalho e o factor de poupança de combustível para várias 
tecnologias de cogeração (COGEN Europe, 2001) 
Analisando a figura acima, pode ver-se que as turbinas a gás e os ciclos combinados (motores 
alternativos) aplicados em sistemas de cogeração, são os sistemas que conseguem obter uma maior 
poupança de combustível, relativamente aos sistemas de produção de electricidade e calor em 
separado. 
O Rendimento Eléctrico Equivalente (REE) é outro critério que permite fazer uma comparação 
entre os sistemas de cogeração e os de produção separada de calor e electricidade. Este critério 
representa o rendimento hipotético que teria de ter uma central térmica, para que a cogeração tenha 
um FESR nulo. Assim, de acordo com o Decreto-Lei 538/1999 (Decreto-Lei 538, 1999), o REE é 
definido como, 
    
 
  
 
          
  
   
                                                                                                
onde E, T, C e CR são expressos nas mesmas unidades de energia, com o seguinte significado: 
E – Energia eléctrica produzida anualmente pelo cogerador, excluindo os consumos nos sistemas 
auxiliares internos de produção energética equivalente ao trabalho produzido; 
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T – Energia térmica útil consumida anualmente a partir da energia térmica produzida pelo 
cogerador, excluindo os consumos nos sistemas auxiliares internos de produção energética igual ao 
calor útil; 
C – Energia primária consumida anualmente na instalação de cogeração, avaliada a partir do 
poder calorífico inferior dos combustíveis e outros recursos utilizados igual à energia de um 
combustível consumido numa unidade de cogeração; 
CR – Equivalente energético dos recursos renováveis ou resíduos industriais, agrícolas ou urbanos 
consumidos anualmente na instalação de cogeração. 
O REE deve ser superior a um rendimento de referência para a produção de electricidade (ηref,) e 
que depende do combustível utilizado. Assim, é necessário considerar-se os seguintes valores: 
           (Gás Natural) 
          (Fuelóleo) 
           (Biomassa e Resíduos) 
A Equação 1.12, tem implícito um rendimento de referência para uma caldeira convencional de 
90%, no caso de utilização de combustíveis fósseis que pode baixar até aos 70% dependendo do rácio 
energético de recursos renováveis usados na cogeração (CR /C). 
 
1.4. O Gás Natural na Cogeração 
O gás natural, começou a ser comercializado em Portugal em 1997, sendo progressivamente 
adoptado como combustível tanto pelo sector da indústria como pelo sector doméstico, uma vez que, o 
seu uso é vantajoso, por razões económicas e físicas/logísticas. 
Este combustível, apresenta-se como a fonte de energia mais ecológica no conjunto dos 
combustíveis fósseis, uma vez que, quando comparado com os restantes, se destaca pela sua 
combustão limpa, isto é, os produtos da queima são inodoros, isentos de óxido de enxofre e partículas 
de fuligem. 
Por ser transportado em gasodutos, não sofre grandes transformações ou perdas, sendo entregue 
ao consumidor final aproximadamente com as mesmas propriedades que tem quando é extraído. Para 
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além disso, o seu fornecimento é constante e não está sujeito a quebras, ao contrário do “sistema 
antigo” de distribuição de botijas de gás, podendo ser por isso chamado de combustível eficiente. 
Ao eliminar os riscos inerentes ao uso de botijas e a necessidade de armazenamento torna-se um 
combustível seguro. Contrariamente ao que sucede com os outros tipos de gases (Propano ou Butano), 
o gás natural é inodoro e mais leve do que o ar, o que faz com que se dissipe rapidamente, evitando o 
risco de intoxicação, incêndio ou explosão. 
Sob o ponto de vista económico, este combustível tem a grande vantagem de ter custos de 
instalação mais baratos, comparativamente aos outros combustíveis, pelo facto de não necessitar de 
equipamentos auxiliares, como depósitos de armazenamento. 
No entanto, o facto de ser um combustível dependente da exploração do petróleo, possui uma 
desvantagem do ponto de vista comercial que se prende com o facto de o seu preço ter uma grande 
“inércia”, ou seja, mesmo que todas as condições estejam reunidas para a descida do custo do gás, 
este demora a ver reduzido o seu preço. Sob o ponto de vista financeiro, pode dizer-se que, para as 
empresas que usem gás natural, poder determinar aproximadamente o preço do gás, mesmo que seja 
por um curto período de tempo, é uma vantagem. Isto porque, deste modo, conseguem estimar as 
despesas futuras, ao contrário do que acontece com as empresas que estejam dependentes de 
derivados do petróleo como o fuelóleo, sujeitos a variações de preço constantes 
(www.edpgasdistribuicao.pt, 2011). 
Todos os factores descritos contribuem para que o gás natural seja, nos dias de hoje, um 
combustível competitivo e ainda com grande margem de expansão no mercado energético nacional. 
 
1.5. Legislação, Políticas Governamentais e Directivas Europeias 
Por todas as vantagens que a cogeração apresenta, o Governo Português e a Comunidade 
Europeia vêm desenvolvendo projectos lei e directivas que incentivam a criação/instalação de novas 
unidades de cogeração, permitindo sua viabilização e simplificação. 
A União Europeia, publicou no ano de 2004 a directiva 8/EC tendo, mais recentemente, lançado a 
directiva 952/CE de 2008. Segundo esta, os estados membros deverão transpor “garantias de origem 
e o estabelecimento dos regimes de apoio à cogeração de elevada eficiência, para o ordenamento 
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jurídico interno. Deverão trazer maior segurança jurídica ao mercado comunitário da energia, 
contribuindo assim para a eliminação dos obstáculos à realização de novos investimentos” (Directiva 
2008/952/CE, 2008). 
Este documento vai de encontro às metas propostas pelos Estados Membros, que se propuseram 
a atingir uma percentagem de produção de electricidade através de sistemas de cogeração, de 21,2% 
no ano 2020 (COGEN Europe, 2001). A figura seguinte, mostra o crescimento da cogeração para todas 
as escalas (micro, pequena e grande) na União Europeia nos últimos anos: 
 
Figura 1.9 – Produção de electricidade por via de sistemas de cogeração na União Europeia 
(adaptado) (COGEN Europe, 2011) 
O enquadramento jurídico da cogeração em Portugal, é feito pelo Decreto-Lei 538/99 (Decreto-Lei 
538, 1999) que regulamenta a sua actividade, definindo por exemplo as regras aplicáveis para a venda 
de energia eléctrica para a rede. Dois anos depois, este Decreto sofreu um ajustamento, tendo sido 
publicado o Decreto-Lei 313/2001 que reformula algumas regras, clarifica conceitos e diferencia o 
tarifário de venda de energia eléctrica. O Decreto-Lei 68/2002, veio regular a produção de electricidade 
em baixa tensão, sendo o seu objecto, todas as instalações com uma potência a ser entregue à rede, 
não superior a 150 kW (microgeração). Posteriormente, a Portaria 399 de 2002, veio modificar 
algumas das regras definidas nos Decretos-Lei anteriormente referidos. 
Uma vez definidas as regras aplicáveis à cogeração, tornou-se indispensável a definição das 
remunerações para sistemas que usem este tipo de tecnologias. Foram por isso lançadas as Portarias 
57 e 58 de 2002 que determinam a tarifa para instalações com potência eléctrica igual ou superior a 
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10 MW e inferiores a 10 MW, respectivamente. Para o caso particular das unidades de cogeração que 
utilizem mais de 50% de recursos renováveis ou resíduos industriais ou urbanos, foi divulgada a 
Portaria número 60 de 2002.  
Para regular as auditorias a efectuar a instalações de cogeração, o Governo Português, publicou o 
Despacho 19151/2002, aprovando os guias para a realização dessas auditorias. 
 
1.6. Perfis de utilização 
O perfil de utilização para uma instalação de cogeração está relacionado com o horário e 
frequência das necessidades térmicas e eléctricas de um edifício. A caracterização deste tipo de perfil 
pode ser feita pela análise dos comportamentos dos utilizadores destes edifícios. No entanto, em 
Portugal, ainda não foi feito nenhum estudo sobre este tema, sendo apenas possível efectuar uma 
estimativa quanto às necessidades eléctricas de um edifício. 
Para que possam ser aproveitadas as potencialidades da cogeração, esses perfis devem ser 
analisados de modo a ser possível determinar-se a tecnologia de conversão a aplicar e a dimensão do 
sistema. Um estudo do Centro de Estudos em Economia da Energia dos Transportes e do Ambiente 
(CEETA), define as tecnologias de cogeração como apropriadas para vários sectores, com base nos 
seus perfis de utilização: habitação, comércio e indústria (CEETA, 2001).  
No sector da habitação, as unidades de cogeração podem ser instaladas em moradias ou até em 
condomínios. O perfil de utilização (eléctrica) neste sector, pode ser caracterizado por períodos e 
quantidades de necessidades eléctricas descontínuos ao longo de um dia, tendo uma utilização muito 
característica, directamente relacionada com o horário de trabalho dos moradores (CEETA, 2001). O 
perfil de utilização deste tipo de edifícios tem aproximadamente, a forma representada na Figura 1.10: 
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Figura 1.10 – Perfil de utilização eléctrica aproximado no sector da habitação (adaptado de: 
Lawrence Berkeley National Laboratory, 2011) 
De todos os edifícios de serviços, os hipermercados e escritórios climatizados, surgem como 
aqueles que apresentam um maior potencial de investimento (CEETA, 2001). O perfil de utilização dos 
edifícios no sector do comércio e serviços, está directamente relacionado com o horário dos 
trabalhadores que os frequentam. Apesar das diferenças existentes nos horários de trabalho dos 
diversos serviços, o perfil de utilização eléctrica deste tipo de edifícios tem, geralmente, a configuração 
da Figura 1.11: 
 
Figura 1.11 – Perfil de utilização eléctrica aproximado no sector do comércio e serviços (adaptado 
de: Lawrence Berkeley National Laboratory, 2011) 
Na indústria, são mais apropriadas para instalação de unidades de cogeração, as designadas 
Pequenas e Médias Empresas (PME) dependendo, naturalmente, das necessidades térmicas e 
eléctricas das mesmas. Aqui, os ramos da indústria que necessitem de calor, como as empresas 
cerâmicas, têxteis ou do ramo alimentar, apresentam-se como as melhores opções de investimento na 
cogeração. O perfil de utilização eléctrica das indústrias, tal como o perfil do sector de comércio e 
serviços, depende sobremaneira da tipologia do trabalho desenvolvido pelas empresas (CEETA, 2001). 
Potência (kW) 
Potência (kW) 
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No entanto, em muitas empresas dos ramos acima referidos, o horário de funcionamento das mesmas 
é de vinte e quatro horas, por razões económicas e de produtividade. Assim, é possível definir 
aproximadamente o perfil deste sector apresentado na Figura 1.12, apesar das diferenças existentes 
nos horários de trabalho dos diversos tipos de indústria: 
 
Figura 1.12 – Perfil de utilização eléctrica aproximado no sector da indústria (adaptado de: Lawrence 
Berkeley National Laboratory, 2011) 
 
1.7. Modelação de sistemas de cogeração 
A modelação de sistemas de cogeração enquadra-se na análise termo-económica que, muitas 
vezes é efectuada aos mesmos. A termo-economia é uma ciência desenvolvida com o objectivo de aliar 
a análise exegética (termodinâmica) de sistemas de conversão de energia a métodos económicos de 
redução de custos desses mesmos sistemas. 
Este objectivo é atingido, através do relacionamento das variáveis do sistema térmico (pressão, 
temperatura, caudais mássicos, rendimentos, etc.), com as variáveis económicas (custo de materiais 
ou componentes, taxas de inflação, custos de operação e manutenção, etc.). Ou seja, nos modelos 
termo-económicos, são calculadas as variáveis físicas que minimizam os custos inerentes aos projectos 
de sistemas de energia (Bejan, Tsatsaronis, & Moran, 1996). Combinando a primeira e segunda leis da 
termodinâmica, com o balanço dos custos ao nível dos componentes de um sistema térmico, torna-se 
mais simples a compreensão do método de formação dos custos associados a esse mesmo sistema. 
No período que compreende as décadas de 80 e 90, são de destacar os trabalhos de A. Valero, 
M. A. Lozano, G. Tsatsaronis, C. A. Frangopoulos e de M. R. Spakovsky. Estes autores publicaram os 
Potência (kW) 
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seus trabalhos, em 1994, numa edição especial da revista “Energy”, dedicada à área da termo-
economia (Cerqueira, 1999). Nessa revista foi publicado um problema designado CGAM, devido às 
iniciais dos autores (C. Frangopoulos, G. Tsatsaronis, A. Valero e M. Spakovsky), que consistia na 
optimização de um sistema de cogeração com uma turbina a gás regenerativa e caldeira de 
recuperação (Valero, et al., 1994). Todos estes trabalhos baseavam-se na análise exergética dos 
sistemas energéticos. 
No entanto, a modelação termo-económica é bastante complexa, devido à quantidade de variáveis 
associadas aos sistemas de energia. Essa complexidade faz com que o conjunto de resultados 
possíveis para um só modelo seja muito vasto. Por esta razão, são usados frequentemente, métodos 
numéricos com vista à optimização desses modelos. 
 
Optimização através de métodos numéricos 
Originalmente, o CGAM foi formulado como sendo um problema de minimização de uma Função 
Objectivo baseada nos custos dos componentes do sistema e sujeita às restrições físicas do mesmo 
(Valero, et al., 1994). Neste caso, o sistema era de grande escala, produzindo cerca de 30 MW de 
electricidade e 14 kg/s de vapor saturado. O objectivo deste modelo era a uniformização das 
metodologias termo-económicas usadas pelos autores, através da definição de modelos físicos, 
termodinâmicos e económicos comuns, para além de uma Função Objectivo (Valero, et al., 1994). 
A primeira adaptação do problema CGAM para outros sistemas de cogeração, foi efectuada em 
2003 por um grupo de trabalho da Universidade do Minho (Silva, Teixeira, & Teixeira, 2003), em que 
este foi resolvido como um problema de optimização numérica não linear com restrições não lineares, 
utilizando o método de Box. As equações de custo de cada componente do sistema e a Função 
Objectivo do modelo CGAM foram alteradas de forma a adaptarem-se a potências eléctricas inferiores 
(5 MW). Neste caso, tal como no problema CGAM, a Função Objectivo foi desenvolvida de modo a 
serem minimizados os custos de investimento do sistema (custo dos componentes, manutenção e 
combustível) (Silva, Teixeira, & Teixeira, 2003). 
Em 2009, o modelo descrito anteriormente (Silva, Teixeira, & Teixeira, 2003) foi adaptado para 
um sistema de cogeração de pequena escala (100 kW), desenvolvido como um problema de 
minimização de custos e utilizando-se o método de Box. Foram também elaboradas, novas equações 
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de custos para os componentes do sistema de cogeração, usando taxas de inflação para a 
“actualização” desses custos, para além da inserção um factor de escala nas equações, relativo à 
passagem do modelo CGAM para pequena escala, de forma a conseguir-se minimizar as diferenças 
existentes entre este modelo e os anteriores. Isto resultou na não linearidade das equações de custo 
dos componentes, ou seja, estas deixaram de ter uma evolução linear com os caudais mássicos 
envolvidos (dimensão), relativamente ao modelo CGAM (Leão, Nunes, Silva, Teixeira, & Martins, 2009). 
No mesmo ano (2009), M. F. Vieira efectuou novas alterações ao modelo descrito anteriormente, 
aplicando ainda o método Box em ambiente MatLab. Nesse trabalho, foi desenvolvida uma nova 
Função Objectivo cujo propósito era a maximização do lucro da operação do sistema, directamente 
relacionado com a receita gerada pela venda da electricidade produzida à rede. Foi ainda considerada 
a potência mecânica (  ) como a sexta variável de decisão da Função Objectivo (Vieira, 2009). 
Todos os desenvolvimentos efectuados ao modelo termo-económico, resultaram em positivas 
evoluções dos mesmos, tanto sob o ponto de vista termodinâmico como do ponto de vista económico. 
Contudo, surgiram várias interrogações quanto à “validade” dos resultados obtidos, uma vez que, este 
modelo depende significativamente do calor útil (  u) que, por sua vez, está directamente ligado ao 
número de horas de funcionamento da instalação. Os valores determinados pelas equações de custo 
dos componentes e a sua distribuição relativa ao custo total da instalação, não se enquadravam com 
os valores praticados no mercado, sendo por isso necessária uma revisão destas equações. 
 
1.8. Objectivos 
O objectivo global deste trabalho é a continuação/melhoramento de três trabalhos anteriores, 
onde foi desenvolvida a simulação energética de unidades de cogeração, associada a um modelo de 
optimização termo-económico. Neste modelo, pretende-se dimensionar os diversos componentes da 
unidade de cogeração, incluindo a sua adaptação à curva de carga térmica de um edifício, de modo a 
obter-se a solução economicamente mais viável. 
Para ser possível desenvolver equações de custo dos componentes do sistema, mais actuais e 
realistas, é necessário efectuar-se uma análise detalhada, da flutuação dos valores das variáveis 
termodinâmicas do sistema e também determinar os potenciais perfis de utilização, de edifícios e 
respectivas curvas de carga térmica. 
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Tendo em vista o estudo da potencialidade da instalação de uma unidade de micro-cogeração, 
este modelo foi analisado, sob o ponto de vista económico, de modo a traduzir nos seus resultados, 
uma maximização dos seus potenciais lucros. 
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2. Cogeração com micro-turbina a gás 
2.1. Descrição do modelo 
O modelo CGAM, referido no Capítulo 1.7 deste trabalho, foi desenvolvido e validado com uma 
unidade de cogeração de grandes dimensões (30 MW). Seguindo a mesma metodologia, M. F. Vieira 
adaptou-a a unidades de menores dimensões, definindo novas equações de custo para os 
componentes (Vieira, 2009). 
Para a resolução do problema do modelo em estudo, foi utilizado o método de Box (Capítulo 1.7), 
desenvolvido em ambiente MatLab. 
 
2.1.1. Introdução 
Tendo em vista a aplicação de uma unidade de cogeração de pequena escala num edifício, o 
modelo em estudo, pretende determinar qual o valor ideal das variáveis físicas e dimensionais, que 
levem à maximização do lucro obtido com o funcionamento da instalação ao longo da sua vida útil. 
A tecnologia de conversão utilizada é a micro-turbina a gás, frequentemente usada em sistemas 
de cogeração de baixa potência eléctrica, tendo como principais vantagens: a possibilidade de usar 
vários tipos de combustível (gás natural, biogás, fuelóleo, gasolina, gases de petróleo, etc), ter uma 
longa vida útil, um rendimento global muito elevado (superior a 80%) e reduzidas necessidades de 
manutenção. Contudo, instalações com esta tecnologia, não devem ser aplicadas em situações que 
tenham muitas paragens ou grandes variações de carga por serem prejudiciais para unidades deste 
tipo. Outra desvantagem que as turbinas a gás apresentam, é o seu custo de investimento elevado, 
apesar de, como será demonstrado mais à frente, o período de retorno não ser superior a 5 anos 
(Brandão, 2004). 
Neste modelo, a função objectivo incluirá o custo dos componentes da instalação sendo 
necessário o cálculo das variáveis termodinâmicas, para que o valor da função seja determinado. As 
restrições impostas são do âmbito físico, de modo a impedir a obtenção de resultados incoerentes, sob 
esse ponto de vista. 
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2.1.2. Esquema da instalação 
A instalação em estudo baseia-se na utilização de uma pequena turbina a gás, operando segundo 
o ciclo termodinâmico de Joule-Brayton regenerativo, distinguindo-se do ciclo original (Joule-Brayton), 
pela utilização de um regenerador ou recuperador interno de calor, como se mostra na Figura 2.1. 
 
Figura 2.1 – Representação esquemática da instalação de cogeração em análise (Vieira, 2009) 
O funcionamento desta instalação processa-se da seguinte forma: o ar ambiente e filtrado (ponto 
1) é admitido e comprimido por um compressor; esse ar (ponto 2) é então pré-aquecido pelo 
recuperador interno de calor (regenerador), antes de entrar (ponto 3) numa câmara de combustão 
(CC), onde é novamente aquecido pela queima de gás natural, atingindo a temperatura máxima do 
ciclo (ponto 4); os gases resultantes da combustão ar-combustível, são depois expandidos numa micro-
turbina diminuindo significativamente a sua temperatura (ponto 5); seguidamente, são arrefecidos ao 
passarem no recuperador interno de calor (ponto 6) e posteriormente, no permutador de calor externo, 
para a produção de água quente, antes de serem lançados para a atmosfera (ponto 7). Os pontos 8 e 
9 representados na Figura 2.1, são os pontos de entrada de água fria e saída de água quente, 
respectivamente. 
 
2.1.3. Equações termodinâmicas dos componentes 
As propriedades do fluido de funcionamento da instalação, são calculadas através das relações 
termodinâmicas, para cada um dos componentes existentes na mesma. Todos eles são considerados 
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adiabáticos sendo assumido um grau de irreversibilidade para o compressor e para a turbina. Para 
efeitos de simplificação de cálculo termodinâmico, o ar e os gases de escape são tratados como gases 
ideais, isto é, com calores específicos constantes. Neste modelo, são também assumidas quedas de 
pressão resultantes do atrito no escoamento através dos permutadores e câmara de combustão. Para 
o gás natural, usado como combustível, foram consideradas as propriedades padrão para o 
fornecimento em Portugal. As mais importantes relações termodinâmicas, para cada um dos 
componentes da instalação, são indicadas abaixo: 
 
Compressor (C) 
O ar, depois de filtrado e na admissão no compressor é considerado como estando nas condições 
atmosféricas, isto é: 
                                                                                                                                                        
                                                                                                                                                      
Num compressor ideal, o ar de entrada sofre uma compressão adiabática isentrópica, que 
corresponde a uma evolução politrópica do tipo 
                                                                                                                                                          
ou, pela equação dos gases ideais: 
  
   
                                                                                                                                                    
Num compressor real, a entropia do ar de entrada vai aumentando ao longo do processo, o que 
resulta num maior trabalho de compressão. Desta forma, o seu rendimento isentrópico (ηC) é definido 
como sendo o rácio entre o trabalho ideal e o trabalho real: 
   
   
     
 
       
         
                                                                                                                       
Considerando este rendimento isentrópico do compressor, a temperatura real no fim da 
compressão é dada por: 
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onde rc é a razão de compressão deste componente, definida por: 
   
  
  
                                                                                                                                                         
 
Câmara de combustão (CC) 
Na câmara de combustão, processa-se a queima do gás natural, sendo o caudal do combustível 
(ṁf) dado por: 
                                                                                                                                                       
A quantidade de combustível a fornecer à instalação depende da temperatura necessária à saída 
da câmara de combustão (entrada da turbina), e que condiciona o trabalho debitado por esta. No 
modelo em estudo, admite-se que a câmara de combustão é adiabática, sendo que, para um dado 
poder calorífico inferior do combustível (PCI) e supondo um rendimento na combustão de 98%, o rácio 
combustível/ar ( ), é determinado pela aplicação da primeira lei da termodinâmica e da conservação 
da massa resultando em: 
  
    
           
       
             
       
                                                                                                   
O fluxo de gases resultante da combustão da mistura ar e combustível, é dado assim pela 
expressão: 
                                                                                                                                                    
ou, de outra forma, 
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Neste trabalho, admite-se que na câmara de combustão, o fluxo de gases (ar e combustível), uma 
“queda de pressão” de 5% (Carman, Kapat, Chow, & An, 2002), uma vez que se considera este 
componente como sendo termicamente equivalente a um compressor. Assim, tem-se que: 
                                                                                                                                                        
 
Turbina 
A turbina é considerada como sendo adiabática e com um rendimento isentrópico, ηT. O rácio de 
expansão da turbina (rT), é expresso por: 
   
  
  
                                                                                                                                               
que é diferente da razão de compressão devido às sucessivas quedas de pressão que ocorrem nos 
permutadores (interno e externo) e na câmara de combustão. 
A temperatura dos gases à saída da turbina (T5) é, à semelhança do que foi apresentado para o 
compressor, determinada pela seguinte expressão: 
                 
 
    
  
 
                                                                                               
A potência mecânica útil (  ) produzida pelo conjunto turbina-compressor (turbocompressor) é 
dada pela diferença entre as potências dos dois componentes: 
                                                                                                                                                    
sendo a potência eléctrica (    ): 
                                                                                                                                                    
em que ηge é o rendimento do gerador, igual a 93%. 
A potência do compressor (   ) é dada por: 
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e a potência debitada pela turbina será: 
            
                                                                                                                        
 
sendo que o caudal mássico de ar de entrada (ṁa) para uma determinada potência pretendida (  ) 
vem dada por: 
    
  
          
           
       
                                                                           
em que   é a relação combustível/ar na base mássica e cpa e cpg, os calores específicos a pressão 
constante do ar e dos gases de combustão, respectivamente. 
 
Recuperador interno de calor (regenerador) 
Este componente da instalação é na sua essência, um permutador de calor ar-gases. A sua 
utilização, altera substancialmente o funcionamento do ciclo Joule-Brayton simples, uma vez que 
permite um aproveitamento térmico superior, ou seja, ter um rendimento eléctrico mais elevado, 
mesmo recorrendo a um compressor com baixa razão de compressão. Tal facto, tem implicações 
económicas na operação do sistema sendo fácil explicar, dado que, para se atingir a mesma 
temperatura à entrada da turbina (T4), não é necessário gastar tanto combustível, pois o ar que entra 
na câmara de combustão (T3) já vem “pré-aquecido”. Por ser considerado um permutador de calor, é 
razoável admitir-se uma queda de pressão de 5% para o ar e de 3% para os gases de combustão 
(Carman, Kapat, Chow, & An, 2002). Assim, a pressão à saída para ambos os fluidos (ar e gases de 
combustão) é calculada pelas seguintes relações: 
                                                                                                                                                        
   
  
    
                                                                                                                                                  
Na troca de calor entre o ar comprimido e os gases expandidos, é assumido que a energia térmica 
cedida pelos gases é transferida integralmente para o caudal de ar que sai do compressor. Assim, 
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e com base nas temperaturas de entrada e de saída dos dois fluxos, determina-se a diferença média 
logarítmica de temperatura entre eles, considerando que este permutador interno é um puro contra-
corrente: 
      
               
   
     
     
 
                                                                                                           
O valor obtido através desta expressão, permite calcular a área de transferência necessária para a 
troca de calor entre os fluidos, isto é, a dimensão do regenerador, que será parte integrante da 
equação de custo deste componente: 
     
        
       
          
                                                                                                             
onde      representa o coeficiente de transferência de calor global, com um valor de 18 W/m2.ºC 
(Valero, et al., 1994). 
A importância deste componente na instalação, está directamente relacionada com a sua eficácia 
(εReg), definida pela seguinte expressão: 
     
     
     
                                                                                                                                         
considerando os dados do modelo em estudo, que definem cpa < cpg. Pela análise da Equação 2.24, 
pode dizer-se que quanto maior for a eficácia do regenerador, maior será o calor transferido do fluido 
quente (gases) para o fluido frio (ar). 
 
Permutador de calor 
No permutador de calor, também é considerada uma queda de pressão de 5%, pelo que: 
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O calor transferido dos gases de combustão para a água, permite determinar as temperaturas dos 
dois fluidos. Considerando a recuperação total do calor pelo fluido frio (água), tem-se que a 
temperatura dos gases à saída (T7) é: 
       
        
       
             
                                                                                                     
que, com base nas temperaturas de entrada e saída dos dois fluxos, permite determinar a diferença 
média logarítmica das mesmas: 
       
               
   
     
     
 
                                                                                                         
O valor obtido por meio desta expressão, possibilita o cálculo da área de transferência necessária 
para a troca de calor entre os fluidos, isto é, a dimensão do permutador, que será parte integrante da 
sua equação de custo: 
      
        
       
            
                                                                                                           
onde UPerm representa o coeficiente de transferência de calor global, com um valor de 100 W/m2.ºC 
(Teixeira & Teixeira, 2003). 
 
2.1.4. Valores fixos de parâmetros usadas 
Neste trabalho, foram impostos valores a alguns parâmetros do modelo de optimização relativos 
ao seu correcto funcionamento termodinâmico. Os valores fixos definidos no modelo são apresentados 
na Tabela 2: 
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Tabela 2 – Valores dos parâmetros termodinâmicos fixos do modelo de optimização 
Parâmetro 
termodinâmico 
Descrição Valor Unidade 
γa Constante química do ar 1,4 --- 
γg Constante química dos gases 1,33 --- 
ηCC Rendimento da combustão (câmara de combustão) 98 % 
ηge Rendimento do gerador 93 % 
cpa Calor específico do ar 1,004 kJ/(kg.K) 
cpg Calor específico dos gases 1,17 kJ/(kg.K) 
cpw Calor específico da água (water) 4,187 kJ/(kg.K) 
P1 Pressão do ar ambiente (entrada do sistema) 1,013 bar 
P7 Pressão do ar ambiente (saída do sistema) 1,013 bar 
P8 Pressão da água à entrada do permutador de calor 9,8 bar 
P9 Pressão da água à saída do permutador de calor 9,8 bar 
P3/P2 Perda de pressão no aquecimento do ar no regenerador 0,95 --- 
P3/P4 Perda de pressão na câmara de combustão 0,95 --- 
P5/P6 Perda de pressão no arrefecimento do ar no regenerador 0,97 --- 
P6/P7 
Perda de pressão no arrefecimento do ar no permutador de 
calor 
0,95 --- 
PCIGN Poder Calorífico Inferior do gás natural 45100 kJ/kg 
  u Calor útil do sistema 125,5 kWth 
T1 Temperatura do ar ambiente 288 K 
T8 Temperatura da água à entrada do permutador de calor 288 K 
T9 Temperatura da água à saída do permutador de calor 353 K 
UReg Coeficiente de transferência de calor no regenerador 18 W/m2.ºC 
UPerm 
Coeficiente de transferência de calor no permutador de 
calor 
100 
W/m2.ºC 
 
 
2.1.5. Restrições Físicas 
As restrições físicas do modelo em estudo, são limitações formuladas em termos de 
desigualdades não lineares, inerentes ao correcto funcionamento do modelo de optimização numérica 
e do ciclo termodinâmico. Estas restrições são traduzidas pelas seguintes inequações: 
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Todas as restrições impõem condições ao funcionamento do ciclo termodinâmico do modelo 
físico, como por exemplo a Equação 2.29 que força a temperatura no ponto 3 (T3) a ser superior a T2, 
uma vez que, caso tal não se verificasse, significaria que a aplicação do regenerador (pré-aquecedor de 
ar) não teria qualquer efeito. 
Outra das restrições importantes deste modelo é o valor da temperatura dos gases à saída do 
permutador de calor externo ou aquecedor de água (T7), que deve ser superior a 363 K (≈ 90 ºC), de 
forma a evitar condensações no permutador. 
 
2.2. Modelo de optimização numérica 
O modelo de optimização numérica de M. F. Vieira, como foi descrito no Capítulo 1.7, consistia 
numa Função Objectivo com seis variáveis de decisão ou variáveis explícitas: razão de compressão (rc), 
rendimento isentrópico do compressor (ηisC), temperatura do ar pré-aquecido (T3), rendimento 
isentrópico da turbina (ηisT), temperatura à entrada da turbina (T4) e a potência mecânica do sistema de 
cogeração (  ) (Vieira, 2009). Os valores impostos aos limites das variáveis explícitas (de decisão) e às 
implícitas (restantes) são aprofundados no Capítulo seguinte. 
No modelo de M. F. Vieira, as equações de custo dos componentes foram desenvolvidas, 
considerando caudais mássicos de referência para o ar e para os gases de 6,66 kg/s e 6,74 kg/s, 
respectivamente. Esses valores foram determinados através do cálculo directo (proporcional) dos 
caudais mássicos associados a uma instalação semelhante com 2 MW de potência eléctrica, por 
comparação com o modelo CGAM (30 MW). Foi também aplicada ao modelo uma taxa de 3%, 
correspondente à inflação média (taxméd) de 1994 a 2009 de modo a “actualizar” os custos dos 
componentes (compressor, câmara de combustão e turbina). Com isto, M. F. Vieira multiplicou as 
constantes relativas aos custos dos componentes de CGAM (ccomp, CGAM) pelas seguintes expressões: 
                        
 
        
 
   
           
                                              
para o caso do compressor e da câmara de combustão e 
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para o caso da turbina. 
Desta forma, as equações de custo dos componentes da instalação de M. F. Vieira, após a sua 
adaptação a partir do modelo CGAM, válidas para sistemas com uma potência eléctrica até 2 MWel, 
foram as seguintes (Vieira, 2009): 
Compressor 
        
   
           
      
                                                                                                            
Câmara de combustão 
         
   
                        
          
                                                                                   
Turbina 
         
   
                        
       
                                                                          
Regenerador (pré-aquecedor) 
               
                                                                                                                           
Permutador de calor (externo) 
                
                                                                                                                        
 
Método de Box 
O modelo de optimização aplicado neste trabalho, baseia-se no designado método do Complexo 
ou também conhecido como método Box, que foi desenvolvido por M. J. Box em 1965. Este método é 
uma abordagem simples para problemas de optimização baseado em modificações do método 
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Simplex. O método Box consiste numa metodologia eficiente que assenta na geração aleatória e 
sequencial de um conjunto de pontos aleatórios que definem o poliedro ou complexo. Cada ponto do 
complexo deve ser testado para satisfazer tanto as restrições explícitas como as restrições implícitas. O 
complexo gerado deverá ser formado por, pelo menos, k > n+1 pontos, onde n representa o número de 
variáveis de decisão. Idealmente, o número de pontos do complexo deverá ser o dobro do número de 
variáveis de decisão do problema, isto é, k=2n. 
O objectivo principal é comparar os valores resultantes da função objectivo para cada um dos 
pontos de teste, respeitando os critérios de paragem estipulados. Este método representa uma 
“ferramenta” de optimização (cálculo numérico), para problemas em que o objectivo é a maximização 
de uma função designada por “função objectivo” com o uso de restrições que dão significado físico ao 
problema em formulação (Rao, 2009). O poliedro gerado pelos pontos do complexo move-se no espaço 
ou região admissível e o processo de procura é iniciado com ponto inicial que não viole qualquer 
restrição do problema, ou seja, o ponto inicial terá de ser obrigatoriamente um ponto admissível.  
O algoritmo pode ser descrito, sucintamente, da seguinte forma: 
i) Formulação e determinação da função objectivo do problema a resolver e as respectivas 
restrições; 
ii) Assumir a existência de um ponto inicial válido, ou seja, um ponto que respeite todas as 
restrições impostas: quer as variáveis implícitas quer as variáveis explícitas, como é o 
caso das variáveis chamadas de decisão; 
iii) Se os pontos seleccionados do complexo não respeitarem todas as restrições impostas no 
problema, o ponto com pior valor da sua função objectivo deverá ser deslocado uma 
determinada distância para o interior do seu limite. No caso da violação das restrições 
implícitas, o ponto deve ser deslocado metade da distância ao centróide do complexo. 
Este processo verifica-se até que todos os pontos do complexo respeitem todas as 
restrições. 
iv) Com esses pontos, a função objectivo é calculada e o ponto com menor valor da função é 
então substituído por um ponto novo. 
v) Os passos iii) e iv) são repetidos sucessivamente, até serem atingidos os critérios de 
convergência para o qual se encontra a solução óptima. A convergência da Função 
Objectivo é assumida quando a diferença do seu valor em cada ponto do complexo é 
inferior a um parâmetro β para γ iterações consecutivas. Este “ponto óptimo” 
corresponde então o valor máximo possível da função objectivo. 
Por este ser um método de procura, os resultados do cálculo efectuado através deste método são 
muito influenciados pelas restrições impostas e também pelo número de variáveis de decisão. 
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O método de Box tem algumas limitações. Na verdade, o pior ponto aparente do complexo pode 
ser um ponto que desvie favoravelmente a direcção de procura, sendo a sua rejeição uma forma de 
restringir a própria região de procura. Algumas vantagens e desvantagens deste método de uma forma 
sucinta são (Rao, 2009): 
Vantagens: 
 Método de Procura directo; 
 Reduzido tempo de computação e fácil implementação; 
 Não requer o cálculo das derivadas da função. 
 
Desvantagens: 
 Requer um ponto inicial admissível que deve ser válido, obrigatoriamente; 
 Ineficiente à medida que, no modelo matemático, se aumenta o número de variáveis de 
decisão. 
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3. Análise de sensibilidade às variáveis físicas 
A parametrização dos elementos físicos do sistema, no software desenvolvido em ambiente MatLab, 
é da maior importância. Isto deve-se ao facto de influenciarem o cálculo do ponto óptimo do modelo 
termo-económico. Se forem demasiado restritivos, impedem o programa de testar muitas soluções 
mas, se forem muito abrangentes, não só provocam o aumento do número de iterações feitas pelo 
programa, como também lhe permitem determinar pontos que podem não ser realistas, sob o ponto 
de vista termodinâmico. 
Tendo em conta as principais variáveis utilizadas no programa, foi realizado um estudo relativo às 
suas flutuações e sensibilidade às mesmas. Os parâmetros que podem ser limitados são os descritos 
na Tabela 3: 
Tabela 3 - Variáveis com parametrização 
Simbologia Descrição 
rC Razão de compressão 
ηisC Rendimento isentrópico do compressor 
T3 Temperatura de pré-aquecimento do ar 
ηisT Rendimento isentrópico da Turbina 
T4 Temperatura à entrada na turbina (máxima do ciclo) 
Ẇ Potência mecânica 
T3 - T2 
Aquecimento do ar no regenerador (permutador 
interno) 
T5 - T3 
Diferença das temperaturas no lado quente do 
regenerador 
T6 - T2 
Diferença das temperaturas no lado frio do 
regenerador 
T6 - T9 
Diferença das temperaturas no lado quente do 
permutador de calor 
T7 Temperatura de escape ou saída dos gases 
T2 Temperatura após a compressão do ar 
T5 Temperatura à saída da turbina 
T6 
Temperatura dos gases após arrefecimento no 
regenerador 
T4 - T3 
Aquecimento na câmara de combustão (fonte 
quente) 
 
A análise realizada, baseia-se nas equações do modelo físico, descritas no Capítulo 2.1.3 deste 
documento. Usando valores dentro de limites físicos possíveis, são calculadas curvas que demonstram 
a variação de alguns dos parâmetros constantes na Tabela 3. 
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Temperatura à saída do compressor (T2) 
Analisando a Equação 2.6, pode dizer-se que o valor de T2 é definido pelas variáveis rC, ηisC e T1 
(temperatura ambiente). O seu valor, por comparação com T5, condiciona o potencial de utilização do 
regenerador pois, se T2 for demasiado elevada, corre-se o risco de ser superior a T5. 
 
Figura 3.1 – Variação de T2 com ηisC, T1 e rc 
Observando o gráfico da Figura 3.1 e respectiva legenda, pode concluir-se que ηisC e T1 são 
importantes na definição da temperatura à saída do compressor, mas a razão de compressão (rC), 
influencia sobremaneira este valor. 
 
Temperatura à entrada da turbina (T4) 
Deste ponto da instalação em diante, considera-se que o fluido presente no sistema é uma mistura 
de gases, cuja composição mistura da combustão do ar ambiente (comprimido e aquecido) e com o 
gás natural. O valor de T4 é muito importante para o funcionamento termodinâmico do sistema por ser 
a temperatura mais elevada em todo o sistema, mas também por ter influência directa no valor de T5 
(Equação 2.14). No entanto, devido às características mecânicas dos materiais da câmara de 
combustão e da turbina, essa temperatura deve ser limitada, como pode ser observado pela Figura 
3.2: 
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Figura 3.2 – Temperatura dos gases à entrada (T4) e saída (T5) da turbina em função da sua razão de 
expansão (Wilson, 2003) 
Pela Figura 3.2, pode ver-se no eixo das ordenadas que existem limites máximos para a 
temperatura na turbina, ou seja, limites para T4. Os limites podem ser fixados entre os 1248 K (975 ºC) 
e os 1573 K (1300 ºC), definidos pelo ponto inicial das curvas inferior e superior da Figura 3.2, 
respectivamente (Wilson, 2003). Ao observarem-se os limites impostos anteriormente (Vieira, 2009) 
para T4, foi necessário fazer-se uma redução dos valores dos mesmos, mas também da sua amplitude. 
Sabendo que o valor de T5 é directamente proporcional ao valor de T4 (Equação 2.14) e que estas 
temperaturas vão afectar a performance da turbina (ηel) e a eficácia do regenerador (εReg), foi efectuado 
um estudo para se verificar a relação entre estas variáveis. 
 
Figura 3.3 – Variação de ηel com rc para diferentes εReg e T4 
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Pela análise da Figura 3.3, torna-se evidente que o rendimento eléctrico depende especialmente do 
valor de T4, apesar de também ser importante a eficácia do regenerador. É importante referir que, para 
as diferentes temperaturas testadas, verifica-se uma variação significativa, tanto da forma das curvas 
como do “ponto máximo” de ηel, sendo comprovado que, para se obterem rendimentos eléctricos mais 
elevados, a razão de compressão deve ser mais baixa. 
 
Temperatura à saída da turbina (T5) 
Por representar a fase quente do fluido de aquecimento (gás) do permutador interno, a análise 
deste ponto é de grande relevância. Apesar de ser conveniente que o valor de T5 seja elevado, de modo 
a aquecer o ar que entra no regenerador (T2), não se podem considerar valores de T4 exageradamente 
elevados, devido às limitações físicas dos materiais desse componente do sistema. Assim sendo, 
estudou-se a influência de T4 com os novos limites, ηisT e de rc na variação de T5: 
 
Figura 3.4 – Variação de T5 com ηisT, T4 e rc 
Os resultados da análise de T5 apresentados na Figura 3.4, estão de acordo com as informações 
que podem ser extraídas da Figura 3.2, relativas à variação de T5 com rc. Em ambas se constata que, 
para um dado valor de T4, quanto maior for rc, menor será o valor de T5. 
Na Figura 3.2 é também observar-se os limites definidos por Wilson (2003) para T5, tendo em 
consideração os materiais do regenerador, em que o limite máximo da temperatura para a aplicação 
de permutadores de calor de metal é de 973 K (700 ºC). Para temperaturas superiores, devem ser 
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usados permutadores de calor cerâmicos que, apesar de serem mais indicados para temperaturas 
mais elevadas, são também substancialmente mais caros (Wilson, 2003). 
À semelhança do que sucede com T2, o valor de T5 é muito influenciado pela razão de compressão 
mas também por T4 e por ηisT. Isto pode ser verificado na Figura 3.5: 
 
Figura 3.5 – Diferença entre as temperaturas máximas e mínimas nos pontos 2 e 5 
 
Temperatura de pré-aquecimento do ar (T3) 
Este ponto, representa a temperatura do fluido (ar) depois de aquecido no permutador interno, o 
que depende, como pode ser deduzido através da Equação 2.25, do valor da eficácia do mesmo e da 
temperatura dos gases à saída da turbina (T5). Por esta razão, deve considerar-se a possibilidade de T3 
atingir temperaturas bastante díspares. 
O valor de T3 é fundamental, para a definição do ponto óptimo de funcionamento do sistema em 
estudo. Isto porque, quanto mais elevado for o seu valor, menor será a necessidade de aquecer o ar na 
câmara de combustão, para ser atingida uma determinada temperatura. Da diminuição da necessidade 
de aquecimento, advém uma poupança em termos de despesas com combustível, uma vez que, a 
função objectivo do modelo implementado, inclui os gastos inerentes à compra de gás natural. 
Assim sendo, foi aumentada a amplitude da temperatura neste ponto, em relação ao que acontecia 
nos trabalhos desenvolvidos anteriormente (Vieira, 2009), onde a gama de valores era mais limitada. 
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Aumento da temperatura do ar no regenerador (T3 – T2) 
De acordo com a análise realizada e os novos limites de variação impostos nestes dois pontos, 
calcula-se o novo máximo e mínimo desta variável. 
Tabela 4 – Limites da diferença entre T3 e T2 em Kelvin 
T3 T2 T3 – T2 
500 390 110 
500 800 -300 
1200 390 810 
1200 800 400 
Tendo em conta que o objectivo do regenerador é aquecer o ar comprimido (ponto 2), a diferença 
de temperaturas entre estes pontos deve ser sempre superior a zero. 
 
Aquecimento do ar/gases na câmara de combustão (T4 – T3) 
Para se determinar os limites desta variável, seguiu-se o processo aplicado para a T3-T2. Assim, 
foram obtidos os seguintes valores: 
Tabela 5 – Limites da diferença entre T4 e T3 (Kelvin) 
T4 T3 T4 – T3 
1000 500 500 
1000 1200 -200 
1400 500 900 
1400 1200 200 
Devido às restrições físicas impostas neste modelo, o valor deste parâmetro nunca pode ser 
negativo, daí a imposição de um limite mínimo de zero. O limite máximo é fixado em valores um pouco 
acima dos calculados para não se limitar o programa em demasia. 
 
Diferença de temperaturas no lado quente do regenerador (T5 – T3) 
Considerando a análise efectuada às temperaturas nestes pontos, podem calcular-se os limites 
máximo e mínimo deste parâmetro físico. 
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Tabela 6 – Limites da diferença entre T5 e T3 (Kelvin) 
T5 T3 T5 – T3 
550 500 50 
550 1200 -650 
1200 500 700 
1200 1200 0 
Deve ser tido em conta que existe a possibilidade de parâmetro atingir um valor nulo, o que 
representa uma situação em que o fluido quente do regenerador (gases) transfere todo o seu calor 
para o fluido frio (ar). 
 
Potência mecânica (Ẇ) 
A potência mecânica gerada pela instalação é dada pela Equação 2.15, sendo um factor importante 
no modelo em estudo pois, quanto maior a potência, maior a energia produzida e vendida à rede, ou 
seja, maior as receitas geradas. Deve ser tido em conta que, a potência eléctrica é também 
considerada neste modelo, sendo dada pela multiplicação de    pelo rendimento do gerador (ηge) 
imposto nos 93%. 
Tendo em consideração a potência máxima admitida para uma unidade de pequena escala (150 
kW), aumentou-se o limite máximo deste parâmetro. 
 
Temperatura dos gases à saída do regenerador (T6) 
O valor deste parâmetro é importante no modelo em estudo pois, dele depende a quantidade de 
calor a transferir para a água que percorre o permutador de calor. Dessa necessidade de aquecimento, 
advém a imposição de o valor de T6 ser, no mínimo, igual ao valor de T9. Isto porque, caso tal não 
sucedesse, não faria sentido a utilização do permutador de calor. No entanto, como foi referido no 
Capítulo 2.1.5, existe uma temperatura mínima para que não ocorram fenómenos de condensação no 
permutador, sendo assim essa a temperatura mínima do ponto 7, uma vez que essa temperatura é 
inferior a T9. O limite máximo de T6 é mantido igual devido às necessidades térmicas de aquecimento 
do permutador. 
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Diferença de temperaturas no lado frio do permutador interno (T6 – T2) 
Considerando a análise efectuada às temperaturas nestes pontos, podem calcular-se os limites 
máximo e mínimo deste parâmetro físico. 
Tabela 7 – Limites da diferença entre T6 e T2 (Kelvin) 
T6 T2 T6 – T2 
363 390 -27 
363 800 -437 
1000 390 610 
1000 800 200 
Apesar de existir a possibilidade de esta variável atingir valores negativos, os valores de T6, são 
muito díspares, tal como foi antes mencionado, facto que influencia a imposição de limites mais 
alargados para esta diferença de temperaturas (T6 – T2). 
 
Diferença de temperaturas no lado quente do permutador de calor (T6 – T9) 
De forma semelhante ao que foi realizado para outros parâmetros que representam diferenças de 
temperaturas, foram feitos os seguintes cálculos: 
Tabela 8 – Limites da diferença entre T6 e T9 (Kelvin) 
T6 T9 T6 – T9 
363 353 10 
1000 353 647 
Pelo mesmo motivo referido na análise do parâmetro anterior para o valor de T6, o limite máximo 
desta diferença de temperaturas (T6 – T9) é fixado num valor superior, em relação ao valor calculado. 
 
Razão de compressão (rc) 
Apesar de haver uma grande amplitude de valores de rC neste modelo, alguns autores defendem 
que, em ciclos regenerativos como este, o seu valor não deve ser muito elevado para que a eficácia (ε) 
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do permutador interno (regenerador) possa atingir valores superiores a 90%, como pode ser visto na 
Figura 3.6: 
 
Figura 3.6 – Eficiência térmica global e razão de compressão de um ciclo regenerativo em função da 
eficácia do regenerador (Wilson, 2003) 
Pela Figura 3.6 é possível concluir-se que, quanto maior for a eficácia do permutador interno, 
maior é a eficiência térmica global do sistema e menor deve ser o valor de rC. Contudo, o autor não 
especifica a temperatura à entrada na turbina (T4) usada para os cálculos (Wilson, 2003). Daí que, com 
base nos valores das variáveis apresentados na Tabela 9, foram desenhadas três curvas distintas, 
correspondentes a três valores diferentes de T4 (Figura 3.7). 
Tabela 9 – Valores aplicados para a análise da variação de rc 
Variáveis Valores 
ηisC 82 % 
ηisT 87 % 
 
Figura 3.7 – Variação de rc e de ηel com εReg 
0,15
0,20
0,25
0,30
0,35
0,40
3
4
5
6
7
8
9
10
11
12
13
0,6 0,65 0,7 0,75 0,8 0,85 0,9 0,95 1
ηelrc
εReg
rC, T4 = 1500 K rC, T4 = 1250 K rC, T4 = 1000 K
ηel, T4 = 1500 ηel, T4 = 1250 K ηel, T4 = 1000 K
 46 
Os resultados obtidos demonstram a importância da eficácia do regenerador (εReg) no valor de rc e 
de ηel, realçando-se o facto de os seus valores mais elevados serem obtidos para razões de 
compressão mais baixas. No entanto, de modo a não se restringir em demasia o modelo de 
optimização numérica (método de Box), optou-se por diminuir ligeiramente o valor do limite máximo de 
rc.  
 
Temperatura de saída dos gases (T7) 
O limite mínimo desta variável é imposto pela restrição da temperatura mínima do permutador de 
calor (363 K). Como limite máximo desta variável é imposto um valor superior a T9, de modo a serem 
supridas as necessidades de aquecimento. 
De acordo com a análise descrita relativamente aos limites de todas as variáveis/parâmetros 
físicos do modelo, os seus novos valores são descritos na Tabela 7: 
 
 
 
Tabela 10 – Valores dos limites das variáveis antes e após a análise 
Variável Limites Pré-análise Pós-análise Diferença 
rC 
Mínimo 3 3 0 
Máximo 16 14 -2 
ηisC 
Mínimo 0,7 0,7 0 
Máximo 0,9 0,9 0 
T3 
Mínimo 700 500 -200 
Máximo 1100 1200 100 
ηisT 
Mínimo 0,7 0,7 0 
Máximo 0,9 0,9 0 
T4 
Mínimo 1100 1000 -100 
Máximo 1550 1400 -150 
Ẇ 
Mínimo 0 50 50 
Máximo 100 150 50 
T3 - T2 
Mínimo 0 100 100 
Máximo 1000 800 -200 
T5 - T3 Mínimo 0 0 0 
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Máximo 1000 700 -300 
T6 - T2 
Mínimo 0 0 0 
Máximo 1000 800 -200 
T6 - T9 
Mínimo 0 10 200 
Máximo 1000 700 -200 
T7 
Mínimo 363 363 0 
Máximo 1000 800 -200 
T2 
Mínimo 0 390 390 
Máximo 1000 800 -200 
T5 
Mínimo 0 550 550 
Máximo 1000 1200 200 
T6 
Mínimo 0 363 363 
Máximo 1000 1000 0 
T4 - T3 
Mínimo 0 0 0 
Máximo 1000 1000 0 
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4. Desenvolvimento das equações de custo 
As equações de custos do modelo actual, representam os custos de investimento nos 
componentes que dele fazem parte. Para uma análise mais acertiva dos custos e receitas geradas pelo 
modelo em estudo, definiu-se a Função Objectivo (FO), que consiste num conjunto de termos que 
podem ser divididas em dois grupos distintos: o grupo dos custos e o grupo das receitas decorrentes 
da operação do sistema em estudo. No primeiro grupo, encontram-se as equações relativas aos custos 
de investimento na instalação (componentes), os seus custos de manutenção e os custos com o 
combustível. No grupo de termos que representam as fontes de lucro do modelo tem-se: o retorno 
financeiro, gerado pela venda da energia eléctrica produzida à rede e os custos evitados por uma 
instalação deste tipo, em relação à aplicação de uma caldeira. Este último custo é considerado como 
uma poupança, uma vez que, não sendo instalada uma unidade de cogeração, teria de ser instalado 
outro sistema que suprisse as necessidades térmicas. Neste trabalho, a análise relativa aos custos da 
instalação do modelo, centrou-se apenas nos custos de investimento necessários para cada 
componente da mesma, ou seja, não foram incluídos os custos de montagem e licenciamento. 
Inserido em ambiente MatLab, a solução óptima do modelo de cogeração em estudo é 
determinada através de um algoritmo de optimização numérico que tem em conta a parametrização 
das variáveis termodinâmicas (Capítulo 3) e económicas. 
 
4.1. Obtenção das novas constantes de custos 
Na adptação do modelo CGAM (Valero, et al., 1994) a pequenos sistemas efectuada por M. F. 
Vieira, as constantes de custo do compressor (c11), câmara de combustão (c21) e da turbina (c31) foram 
modificadas de forma a obter-se um valor “actualizado” das mesmas e na unidade monetária da 
europeia (Euro). Além disso, estas foram modificadas de modo a que os preços de cada componente 
deixassem de variar linearmente com a sua dimensão (i.e. caudais mássicos). Este autor assumiu o 
ciclo termodinâmico do modelo CGAM como referência e considerou as respectivas equações de custo 
para sistemas desde os 30 MWel até aos 2 MWel. Determinou assim um caudal mássico de ar de 
referência para os sistemas de 2 MWel e neste ponto, “cruzou” as suas novas equações de custo com 
as do modelo CGAM, obtendo deste modo as necessárias constantes. 
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As restantes constantes de custo (regenerador – c41 – e permutador de calor – c51) mantiveram-se 
iguais às que foram desenvolvidas em trabalhos anteriores (Silva, Teixeira, & Teixeira, 2003), apesar de 
se ter alterado o expoente aplicado à área destes componentes de 0,6 para 04 (Vieira, 2009), 
No modelo actual, utilizando como referência uma micro-turbina comercializada na Europa pela 
Capstone® designada C65 (www.capstone.com, 2011), foram determinadas novas constantes de 
custos dos componentes, de acordo com o seguinte método: 
i) Através de dados fornecidos pela Capstone®, obteve-se a informação do custo total da 
turbina C65 da referida marca e da distribuição aproximada desse custo pelos vários 
componentes do sistema: 
Tabela 11 – Custos relativos à turbina C65 da Capstone® 
Componente Custo relativo (%) Custo relativo (€) 
Compressor 23 16.100 
Câmara de combustão 4 2800 
Turbina 33 23.100 
Regenerador 30 21.000 
Permutador de calor 10 7.000 
TOTAL 100 70.000 
ii)  Com os dados termodinâmicos fornecidos pela marca e alguns valores estimados de 
variáveis que constam no modelo termo-económico em estudo, calculou-se analiticamente 
o valor das variáveis físicas que constam nas equações de custo dos componentes: 
Tabela 12 – Parãmetros termodinâmicos da turbina de referência 
Dados do fabricante Valores estimados Resultados dos cálculos 
εIPH = 0,9 ηisC = 82 % T2 = 458,7 K 
rC = 4 ηisT = 87 % T3 = 859,5 K 
ma = ma(ref) = 0,485 kg/s ηCC = 98 % T5 = 904,0 K 
T6 = 584 K ηge = 93 % T7 = 365,2 K 
ηel = 28 %  ηel = 28,3 % 
Wel = 65 kW  mf = 0,0052 kg/s 
T4 = 1173 K  mg = mg(ref) = 0,4902 kg/s 
T1 = 288 K  Wel = 66,2 kW 
  T6 = 563,7 K 
 
iii) Resolvendo as equações de custo de cada componente, em função da sua constante de 
custos, com os resultados obtidos, calcularam-se as novas constantes, apresentadas no 
Capítulo 4.2. 
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4.2. Análise das equações de custo 
De modo a facilitar a análise do modelo em estudo, foram efectuadas comparações entre as 
equações de custo do mesmo e os modelos de CGAM adaptado (Vieira, 2009), de F. Palazzi (Palazzi, 
Marechal, Godat, & Favrat, 2004) e de A. M. Silva (Silva, Teixeira, & Teixeira, 2003). 
Segundo análises realizadas a sistemas de cogeração semelhantes ao sistema em estudo, foi 
definido um custo de investimento nas instalações (componentes) entre os 1000 e os 1700 € (Kaikko 
& Backman, 2007). 
 
4.2.1. Equação de custo do compressor 
A partir da equação desenvolvida em trabalhos anteriores (Vieira, 2009), foi adoptada uma nova 
formulação da equação de custo do compressor: 
       
        
   
      
 
   
        
      
                                                                                  
onde, 
c11 – constante de custos do compressor (€/(kg/s)) 
c12 – rendimento máximo do compressor (-) 
ṁa,Ref – caudal mássico de ar de referência (kg/s) 
exp – expoente relativo ao factor de escala (-) 
Para se comparar os resultados das diferentes metodologias de cálculo de custos do modelo 
actual, M. F. Vieira (Vieira, 2009) e de F. Palazzi (Palazzi, Marechal, Godat, & Favrat, 2004), foram 
analisados separadamente, os vários “factores” que compõem a Equação 4.1, a saber: o factor massa 
(Fm), o factor rendimento (Fη) e o factor pressão (Fp). Estes factores podem ser descritos pelas seguintes 
expressões: 
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Da necessidade de utilização de um factor de escala no modelo actual, resultou a utilização de um 
expoente (exp) de 0,8 também utilizado no modelo de M. F. Vieira (Vieira, 2009). Ao contrário do que 
foi efectuado por este Autor, no modelo actual, utilizou-se um ṁa,Ref com o valor de 0,485 kg/s que 
representa o caudal mássico da turbina C65 da Capstone® (Capítulo 4.1) (www.capstone.com, 2011). 
No factor de pressão referente ao modelo de F. Palazzi, ao invés de ser feita a multiplicação da 
razão de compressão “real” (rc) pelo seu logaritmo neperiano, é usada uma razão de compressão de 
referência (rc,Ref) de 15, a multiplicar por rc. 
De acordo com os diferentes métodos, foram usados os seguintes dados para o cálculo dos vários 
factores: 
Tabela 13 – Dados para análise de factores da equação de custo do compressor 
 M. F. Vieira F. Palazzi  Actual 
ṁa,Ref 6,66 515 0,485 
exp 0,8 0,7 0,8 
c11 44,3 (€/(kg/s)) 39,5 ($/(kg/s)) 598,64 (€/(kg/s)) 
c12 0,9 0,95 0,9 
rc,Ref --- 15 --- 
 
As figuras seguintes, demonstram as diferenças existentes entre os factores dos vários modelos: 
 
Figura 4.1 – Variação do factor de massa (Fm) do compressor com o caudal mássico de ar 
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Figura 4.2 – Variação do factor de rendimento (Fη) do compressor com o rendimento do compressor 
 
Figura 4.3 – Variação do factor de pressão (Fp) do compressor com a razão de compressão 
Pela análise da Figura 4.1, constata-se que os factores de massa dos modelos actual e de M. F. 
Vieira são bastante diferentes do modelo de F. Palazzi. Esta disparidade dos resultados deve-se ao 
facto de este último, ter um valor de ṁa,Ref muito superior aos outros dois, apesar de o seu expoente ser 
inferior. O facto de o valor de Fm do modelo actual ser menor que o do modelo de M. F. Vieira é 
explicado, pela diferença substancial entre os valores dos caudais mássicos de ar de referência 
correspondentes. 
Pela variação de Fη (Figura 4.2), observa-se que o modelo de F. Palazzi admite rendimentos do 
compressor mais elevados e com um menor “peso” no custo deste componente da instalação. No 
entanto, o valor de c12 do respectivo modelo é demasiado elevado quando comparado com os valores 
reais, sendo mais apropriado o valor usado nos outros modelos. 
A Figura 4.3 demonstra que, a variação dos modelos actual e M. F. Vieira é quase directamente 
proporcional à rc, o que não acontece com o outro modelo. 
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Considerando os três factores envolvidos, pode concluir-se que, em termos de “peso” no custo do 
compressor, o maior será Fη (para rendimentos muito elevados), depois Fp (para baixas pressões) e 
finalmente Fm. 
 
4.2.2. Equação de custo da câmara de combustão 
O custo da câmara de combustão é calculado através da seguinte expressão: 
        
        
   
      
 
   
                    
         
                                                           
onde, 
c21 – constante de custos da câmara de combustão (€/(kg/s)) 
c22 – perda de pressão máxima na câmara de combustão (-) 
c23 – constante adimensional da câmara de combustão (-) 
c24 – temperatura limite da câmara de combustão (K) 
Na equação deste componente podem ser considerados, para efeitos comparativos, os factores de 
massa (Fm), de pressão (Fp) e de temperatura (Ft): 
              
   
      
 
   
                                                                                                             
                                                                                                                                                 
         
                                                                                                                                    
De acordo com os diferentes métodos, foram usados os dados constantes na Tabela 14: 
Tabela 14 – Dados para análise de factores da equação de custo da câmara de combustão 
 M. F. Vieira F. Palazzi  Actual 
ṁa,Ref 6,66 ṁa 0,485 
exp 0,8 1 0,8 
c21 28,7 (€/(kg/s)) 11816,2 ($/(kg/s)) 236,4 (€/(kg/s)) 
c22 0,995 --- 0,995 
c23 0,018 0,0954 0,009 
c24 1466,67 1883,75 1430 
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A variação dos três factores que compõem a equação de custo deste componente, é observável 
pelas seguintes figuras: 
 
Figura 4.4 – Variação do factor de massa (Fm) da câmara de combustão com o caudal mássico de ar 
 
Figura 4.5 – Variação do factor de pressão (Fp) da câmara de combustão com as perdas de pressão na 
mesma 
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Figura 4.6 – Variação do factor de temperatura (Ft) da câmara de combustão com T4 
 
Observando a variação de Fm da câmara de combustão (Figura 4.4), denota-se uma diferença 
significativa entre os valores obtidos através do modelo de M. F. Vieira e os outros dois. É importante 
também referir que, a alteração efectuada no modelo actual, permite-lhe fazer variar Fm de forma 
exponencial e não quase proporcional, como acontece nos modelos de F. Palazzi e de M. F. Vieira. 
A Figura 4.5, demonstra que as perdas de pressão na câmara de combustão só têm um impacto 
significativo no custo da mesma, se forem da ordem dos 50% (0,5). 
O Ft do modelo actual (Figura 4.6) foi desenvolvido com base nos modelos de F. Palazzi e CGAM. 
O modelo de F. Palazzi, tem um valor de c24 demasiado alto, o que faz com que o “efeito” deste factor 
na equação de custo da câmara de combustão, só tenha consequência para temperaturas muito 
elevadas (1873 K). Já o modelo CGAM, por ter um valor demasiado baixo de c23, provoca um aumento 
demasiado abrupto para valores de T4 próximos de c24. Para corrigir estas falhas dos modelos, 
determinaram-se as constantes c23 e c24 do modelo actual, de modo a obter-se uma variação de Ft mais 
realista, isto é, um aumento mais progressivo do factor até serem atingidas temperaturas de valor 
aproximadamente igual a c24, em que o aumento se torna mais abrupto. 
Dos três factores presentes na equação de custo deste componente, o mais preponderante é o Fp 
(para perdas de pressão elevadas), seguido do Ft e depois do Fm. No entanto, o facto de a constante c21 
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do modelo de F. Palazzi ser muito superior à dos outros dois modelos, faz com que o custo da câmara 
de combustão do mesmo, seja demasiado elevado. 
 
4.2.3. Equação de custo da turbina 
O cálculo do custo da turbina é feito através da seguinte equação: 
       
        
   
      
 
   
                    
      
                                                    
onde, 
c31 – constante de custos da turbina (€/(kg/s)) 
c32 – rendimento máximo da turbina (-) 
c33 – constante adimensional da turbina (-) 
c34 – temperatura limite da turbina (K) 
ṁg,Ref – caudal mássico de gás de referência (kg/s) 
rT – razão de expansão da turbina (-) 
Tal como foi referido no Capítulo 4.2.1, aplicou-se no modelo actual um ṁg,Ref de 0,4902 kg/s 
obtido através dos dados recolhidos para a turbina C65 (www.capstone.com, 2011). 
Para o estudo desta equação, são considerados os factores de massa (Fm), de pressão (Fp) e de 
temperatura (Ft) e de rendimento (Fη): 
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Na Tabela 15 são indicados os dados relativos aos três modelos: 
Tabela 15 – Dados para análise de factores da equação de custo da turbina 
 M. F. Vieira F. Palazzi  Actual 
ṁg,Ref 6,74 6,73 0,4902 
exp 0,8 0,7 0,8 
c31 298,4 (€/(kg/s)) 266,3 ($/(kg/s)) 1737,86 (€/(kg/s)) 
c32 0,92 0,94 0,92 
c33 0,036 0,025 0,0079 
c34 1511,11 1570 1465 
A variação dos factores que fazem parte da equação de custo deste componente, pode ser vista 
nas figuras seguintes: 
 
Figura 4.7 – Variação do factor de massa (Fm) da turbina com ṁg 
 
Figura 4.8 – Variação do factor de pressão (Fp) da turbina com rc 
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Figura 4.9 – Variação do factor de temperatura (Ft) da turbina com T4 
 
Figura 4.10 – Variação do factor de rendimento (Fη) da turbina com ηT 
A diferença entre o Fm dos três modelos (Figura 4.7) tem alguma significância e resulta da 
disparidade entre os valores dos caudais mássicos de gás de refererência (ṁg,Ref), assim como dos 
expoentes aplicados nos modelos. Contudo, a forma da variação deste factor é igual para os três 
modelos sendo, de certa forma, proporcional a ṁg. Tal como sucede com o Fm do compressor, este 
factor da turbina no modelo actual, tem uma menor relevância no custo da mesma, em relação ao 
modelo de M. F. Vieira (Vieira, 2009). Isto deve-se ao facto de a turbina do modelo actual ser de 
menores dimensões, requerendo por isso, caudais inferiores áqueles que eram obtidos no modelo 
anterior. 
Pela análise da Figura 4.8, observa-se que o impacto de Fp da turbina no seu custo tem uma 
evolução exponencial. No entanto, o seu aumento é tanto maior quanto mais elevada for a rc. 
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O método usado na determinação das novas constantes da equação de custo da turbina (c33 e c34) 
do modelo actual, foi semelhante ao aplicado para as constantes (c23 e c24) da câmara de combustão. 
Para este componente, considerou-se uma redução da temperatura limite da turbina (c34) de modo que, 
assim que forem atingidos valores superiores ao definido (1465 K), o aumento de Ft (Figura 4.9) seja 
mais acentuado. A redução do valor de c33 em relação aos modelos de F. Palazzi e CGAM, deve-se à 
necessidade deste factor ter um impacto maior no custo da turbina, a temperaturas mais baixas (877 
ºC ≈ 1150 K). 
De forma semelhante ao que acontece na variação de Fp do compressor, o factor de pressão da 
turbina também depende sobremaneira do rendimento máximo imposto para este componente (c32). 
Tal como no caso do compressor, o modelo de F. Palazzi sugere um valor demasiado elevado para 
este rendimento, sendo mais correcta a aplicação do valor constante no modelo actual. 
Fazendo uma avaliação global das variações dos factores envolvidos na equação de custo da 
turbina, pode concluir-se que estes se podem ordenar por importância no custo do componente, da 
seguinte forma: Fη (para altos rendimentos), Ft, Fp e finalmente Fm. 
 
4.2.4. Equação de custo do regenerador 
A equação de custo do regenerador é expressa da seguinte forma: 
             
                                                                                                         
onde, 
c41 – constante de custos do regenerador (€/mm2)) 
c42 – constante adimensional do regenerador (-) 
c43 – temperatura limite do regenerador (K) 
Como foi referido no Capítulo 1.7, a adaptação desta equação a partir do modelo CGAM foi 
inicialmente feita para uma instalação de 5 MW (Silva, Teixeira, & Teixeira, 2003), para um permutador 
de calor ar/água. A partir da mesma, modificou-se o expoente de Areg para 0,4 (Vieira, 2009), devido ao 
factor de escala que a instalação requeria. 
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Para uma análise mais pormenorizada, da importância dos vários aspectos a ter em conta na 
equação de custo do regenerador, são considerados os factores de área (FA) e de temperatura (Ft): 
          
                                                                                                                                         
         
                                                                                                                                  
Na Tabela 16 são indicados os dados relativos ao modelo actual e de A.M. Silva: 
Tabela 16 – Dados para análise de factores da equação de custo do regenerador 
 M. F. Vieira Actual  
exp 0,4 0,4  
c41 10681 2710,52  
c42 --- 0,018  
c43 --- 1030  
Antes de se abordar as variações de Fa e Ft deste componente, deve ser realçado o valor de c41 do 
modelo de A. M. Silva, uma vez que este é muito elevado, relativamente a todas as outras constantes 
de custos dos outros componentes. Este valor influencia sobremaneira o custo que exagerado deste 
componente da instalação, como se verá adiante com mais detalhe. No entanto, é necessário ter em 
consideração, que este componente é um permutador de calor ar-ar e que, por essa razão, necessita 
de uma área de transferência superior à de um permutador de calor ar/água. 
Os factores que integram a equação de custo do regenerador têm uma variação que pode ser 
observada através das Figuras 4.11 e 4.12: 
 
Figura 4.11 – Variação do factor de área (FA) do regenerador com a sua área 
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Figura 4.12 – Variação do factor de temperatura (Ft) do regenerador com T5 
Pela Figura 4.11, observa-se que FA varia proporcionamente com a área. No entanto, o expoente 
aplicado neste factor, tem como objectivo evitar uma proporcionalidade directa entre o valor da área do 
regenerador (AReg) e o seu custo. Essa área, está directamente relacionada com a quantidade de 
matéria-prima que é usada para a construção do mesmo, ou seja, quanto maior for a área, maior será 
a quantidade de material necessária, assim como os custos associados ao componente. Mesmo 
considerando esse aumento, este deve ser menos acentuado (modelo actual), de modo a introduzir-se 
Ft, com a sua respectiva importância na equação de custo. 
O termo Ft deste componente (Figura 4.12), introduzido no modelo actual, foi baseado na 
formulação dos factores de temperatura dos outros componentes. No caso do regenerador, este factor 
foi introduzido no modelo actual, devido à ligação directa que este tem com o tipo de materiais usados 
nos permutadores internos, dado que os valores de T5 são significativamente elevados. A diferença de 
preço e propriedades entre vários tipos de permutadores pode ser vista na Figura 4.13: 
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Figura 4.13 – Variação do custo dos materiais de um regenerador com T5 (McDonald, 2003) 
Pela Figura 4.13, podem ser extraídas as seguintes informações relativas ao custo de 
permutadores internos: 
Tabela 17 – Comparação dos custos de diferentes aços para aplicação em regeneradores de acordo com T5 
 Aço 
Custo 
($) 
Temperatura 
(ºC) 
Temperatura 
(K) 
347 St. St. 1000 675 948 
347 St. St. / Inconel 625 2000 800 1073 
Inconel 625 5500 800 1073 
Haynes 230 6500 860 1133 
Haynes 214 8000 900 1173 
 
Com base na diferença de preços e temperaturas entre os vários tipos de aço, foram 
determinadas as constantes c42 e c43, para que a variação de Ft fosse o mais semelhante possível em 
relação aos dados recolhidos. 
A adição do factor de temperatura à equação de custo do regenerador, em relação a trabalhos 
anteriores (Vieira, 2009), permite introduzir uma “limitação” das temperaturas dos gases à saída da 
turbina (T5). Com isto, consegue dar-se uma importância semelhante aos dois factores presentes na 
Equação 4.15. 
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4.2.5. Equação de custo do permutador de calor 
Tal como na equação de custo do regenerador, a expressão que define o cálculo do custo do 
permutador de calor, foi adoptada a partir do modelo de A. M. Silva: 
               
                                                                                                                           
onde, 
c51 – constante de custos do permutador de calor (€/mm2)) 
Este componente da instalação apenas tem um factor de área (FA) na sua equação de custo: 
            
                                                                                                                                    
Os valores da constante de custos e factor de escala do permutador de calor, constam na tabela 
seguinte: 
Tabela 18 – Dados para análise de factores da equação de custo do permutador de calor 
 A. M. Silva M. F. Vieira Actual 
exp 0,6 0,4 0,4 
c41 2821 8723 2913,89 
 
Na figura seguinte é demonstrada a diferença da variação de FA nos três modelos: 
 
Figura 4.14 – Variação do factor de área (FA) do permutador de calor com a sua área 
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A variação de FA do permutador de calor é idêntica à representada anteriormente na Figura 4.11. 
Contudo a diferença entre as equações de custo deste componente e do regenerador, está no valor de 
c41 e do expoente aplicado que, como se pode verificar na Figura 4.14, no caso do modelo de A. M. 
Silva, por este ser superior, aumenta consideravelmente o valor de FA. 
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5. Curvas de duração de potência ou carga térmica 
Diferentemente dos perfis de utilização (Capítulo 1.6), os perfis térmicos ou curvas de duração de 
potência térmica relacionam as necessidades (cargas) térmicas de um edifício com as horas de 
funcionamento da instalação em causa, ou seja, estabelecem a ligação entre a potência de 
aquecimento e o número anual de horas de trabalho de uma unidade de produção de calor. Assim, 
esta relação potência-horas, resulta na quantidade de energia necessária para o aquecimento de um 
edifício. 
Com a introdução dos perfis térmicos no modelo, torna-se possível um cálculo concreto e realista 
das necessidades térmicas de aquecimento de um edifício, assim como o número de horas de 
funcionamento da instalação. Este último aspecto é muito importante no contexto económico do 
modelo, uma vez que, quanto maior for o período de funcionamento da instalação, maior é a receita 
gerada pela mesma através da venda de electricidade à rede. 
5.1. Carga térmica de aquecimento 
De modo a determinar-se a carga térmica de aquecimento de um edifício, torna-se indispensável o 
cálculo das necessidades específicas de aquecimento específicas de Inverno de uma fracção autónoma 
(Ni). Este parâmetro quantifica o calor útil necessário, por cada metro quadrado, para manter uma 
temperatura de 20 ºC num edifício durante o Inverno. Este parâmetro, consta no Regulamento das 
Características do Comportamento Térmico em Edifícios (RCCTE) (Decreto-Lei 80, 2006), sendo usado 
para a certificação energética e correspondendo ao limite máximo para novos edifícios. No trabalho 
presente, é assim assumido que Ni será uma estimativa razoável para a média dos edifícios existentes 
que a seguir será designado como edifício padrão. Neste modelo, foram aplicados os dados 
meteorológicos relativos à zona da cidade do Porto (U.S. Department of Energy, 2011). 
Para a obtenção da curva da carga térmica de um edifício padrão, foram estabelecidos os 
seguintes passos: 
i. A fórmula de cálculo das necessidades de aquecimento (Ni) é determinada pelo factor de 
forma da fracção em análise (FF) e pelos Graus-Dia de aquecimento (GD) do clima local. 
Considerando que um edifício habitacional (prédio) tem um factor de forma médio igual à 
unidade, a fórmula a usar é: 
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ii. Tendo em consideração a localização escolhida (Porto), os Graus Dia de aquecimento 
(GD) que lhe correspondem são 1610 (ºC.dia), tendo em conta uma duração da estação 
de aquecimento (Inverno) de 6,7 meses (Decreto-Lei 80, 2006). 
iii. Calcula-se assim, o valor de Ni, em kWh/m2 e por Inverno. De notar que o Inverno 
corresponde ao período referido no passo anterior. 
iv. Multiplicando os GD pelas 24 horas de um dia, obtém-se os Graus Hora (GH): 
                                                                                                                 
v. Pela divisão de Ni por GH, obtém-se o que se pode designar de coeficiente global líquido 
de perdas (U’) da fracção em análise: 
   
  
  
                                                                                                               
vi. Com base nos dados meteorológicos recolhidos (ver Anexo A) (U.S. Department of 
Energy, 2011), relativos às temperaturas ambiente hora-a-hora do dia médio de cada 
mês do ano para a cidade do Porto (Tméd) e respeitando o RCCTE, no que diz respeito à 
temperatura do ar de referência para a existência conforto térmico (Tref = 20ºC), calcula-se 
a diferença entre as duas temperaturas: 
                                                                                                                   
É importante referir que, para efeitos de cálculo das horas de aquecimento necessárias, 
todos os valores negativos da de       ficaram com o valor nulo, uma vez que, esses 
casos representam os momentos em que a temperatura ambiente excede a      e 
como tal, não é necessário haver aquecimento. 
vii.  Segundo o RCCTE, a estação de aquecimento tem uma duração de 6,7 meses. Como 
tal, apenas podem ser considerados, para efeitos de cálculo da curva de carga térmica 
de aquecimento, os valores correspondentes a esse período de tempo. Naturalmente, os 
meses com menores temperaturas são: Janeiro, Fevereiro, Março, Abril, Novembro e 
Dezembro (6 meses). Para se determinar o período restante de aquecimento (0,7 
meses), observou-se que os meses de Outubro e Maio tinham as menores temperaturas 
médias diárias (ver Anexo A). Dado que os valores de Maio são, em média, inferiores aos 
de Outubro, as temperaturas médias hora-a-hora de Maio e Outubro, foram multiplicados 
por 0,4 e 0,3 respectivamente, de modo a perfazerem-se os 0,7 meses em falta. 
viii. Multiplicando os diversos valores de ∆Tref por U’ (ponto v), obtêm-se os valores da 
potência de aquecimento necessária por unidade de área (Q’): 
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ix. Para se obter ter uma correcta distribuição dos valores de    em função do número de 
horas de um ano (365 dias x 24 horas = 8760 horas), dividiu-se esse valor pela 
quantidade de casos constantes no Anexo A (24 horas x 12 meses = 288 casos). Assim, 
a distribuição dos resultados para a determinação da curva de carga térmica, foi feita 
numa base de aproximadamente 30,42 horas (8760/288 = 30,42). 
x. Ordenando por ordem decrescente os valores de Q’, é obtida a curva de carga térmica de 
aquecimento de uma fracção/edifício por unidade de área, como demonstra a Figura 
5.1: 
 
Figura 5.1 – Curva da carga térmica de aquecimento por unidade de área, num ano 
xi. O cálculo da potência de aquecimento (Q), já envolvendo a área da fracção, será falado 
mais adiante, aquando da determinação da curva de carga térmica total. 
 
5.2. Carga térmica das águas quentes sanitárias 
Para se determinar as necessidades térmicas das águas quentes sanitárias (AQS) de uma 
fracção/edifício, e para que seja possível dimensioná-las de acordo com a área do mesmo, é preciso 
obter-se, tal como no caso das necessidades térmicas de aquecimento, um “coeficiente” de potência 
por unidade de área. As etapas do processo foram as seguintes: 
i. De acordo com o RCCTE, existe um índice de ocupação que pode ser determinado 
tomando como referência uma fracção, normalmente designada por T3, com 120 m2 e 
ocupado por 4 pessoas. Assim, esse índice é de 30 m2/pessoa (120/4 = 30 m2). 
0
0,005
0,01
0,015
0,02
0,025
0,03
0,035
0,04
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000
kWth
Horas
 68 
ii. Para se ter em consideração o consumo de AQS por pessoa por dia, assume-se um valor 
de referência, na ordem dos 40 litros por pessoa por dia (l/pessoa.dia). 
iii. Dividindo o consumo de AQS referido no ponto ii, pelo índice de ocupação determinado 
no ponto i, obtém-se um consumo diário de AQS de 1,3333 l/m2.dia (40/30 = 1,3333). 
iv. O calor específico da água (  ) é de 4,187 (kJ/l.K) que, dividido por 3600 segundos (1 
hora), passa a ser expresso em kWh/l.K (cp’). 
v. As temperaturas de referência da água proveniente da rede (Trede) no dia médio de cada 
mês (consultar Anexo B), são obtidas na bibliografia do método f-chart (Martins J. , 
2008), usado para o dimensionamento de painéis solares. A água para uso nas AQS (TAQS) 
tem como referência os 60 ºC. 
vi. Multiplicando o consumo diário (ponto iii) pelo cp’ (ponto iv) e pela diferença de 
temperaturas (TAQS-Trede), calcula-se a energia necessária para o aquecimento das AQS 
(EAQS), no dia médio de cada mês, expressa em kWh/m2.dia (ver Anexo B). 
vii. Recorrendo novamente ao método f-chart (Martins J. , 2008), tem-se a distribuição do 
consumo diário das AQS hora-a-hora, numa habitação de referência, representado na 
Figura 5.2: 
 
Figura 5.2 – Distribuição diária do consumo de águas quentes sanitárias numa habitação tipo 
(Martins J. , 2008) 
A multiplicação desta distribuição, pela energia determinada no ponto vi, representa a 
potência necessária para o aquecimento das AQS (Q’AQS) a cada hora do dia médio de 
cada mês, em kW/m2. 
viii. De forma a compatibilizar os resultados das duas curvas de carga térmica, foi efectuada 
uma distribuição dos valores obtidos pelos 288 “casos” existentes, através do método já 
enunciado no ponto ix do Sub-Capítulo anterior. 
ix. Ordenando os valores obtidos de Q’AQS, tem-se a curva de carga térmica das AQS 
representada na Figura 5.3: 
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Figura 5.3 – Curva da carga térmica das águas quentes sanitárias por unidade de área, num ano 
 
5.3. Carga térmica total 
Para o cálculo da carga térmica total e determinação da respectiva curva, foram somados os 
valores das potências de aquecimento e das AQS, para cada hora do dia médio de cada mês. Para 
uma correcta análise dos resultados, foram somados os valores das duas cargas térmicas, segundo a 
distribuição descrita anteriormente (288 casos). Assim, a curva da carga térmica total tem a 
configuração apresentada na Figura 5.4: 
 
Figura 5.4 – Curva da carga térmica total por unidade de área, num ano 
Para uma adaptação coerente ao modelo em estudo, foi determinada uma área para um edifício 
representativo com 7800 m2 (65 fogos de 120 m2), localizado no Porto. Assim, foi obtida a Figura 5.5:  
0
0,001
0,002
0,003
0,004
0,005
0,006
0,007
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000
kWth
Horas
0
0,005
0,01
0,015
0,02
0,025
0,03
0,035
0,04
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000
kWth
Horas
 70 
 
Figura 5.5 – Curva de carga térmica total de um edifício representativo 
A pertinência da obtenção desta curva está relacionada com o dimensionamento, não só da carga 
térmica do edifício em questão e dos componentes que suprem as suas necessidades térmicas, mas 
também do número de horas de funcionamento da instalação. Este aspecto será aprofundado mais 
adiante neste trabalho. 
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6. Desenvolvimento do modelo e resultados 
Neste Capítulo são apresentados os resultados obtidos pelo modelo em estudo, em comparação 
com o modelo termo-económico desenvolvido num trabalho anterior (Vieira, 2009). Os resultados são 
apresentados nos Anexo C e D, sendo apenas aqui comentadas as alterações mais significativas dos 
valores das variáveis do modelo. De forma a possibilitar uma melhor compreensão dos resultados 
obtidos, estes são analisados sob o ponto de vista termodinâmico e económico separadamente, sendo 
apresentados no Anexo C e no Anexo D, respectivamente. Para facilitar a compreensão das alterações 
efectuadas, são apresentadas nos Anexos, as diferenças entre os resultados obtidos nos vários testes. 
De modo a conseguir-se uma análise realista sob o ponto de vista de um possível investidor, é 
apresentado no Anexo D, o valor de um indicador económico importante: o período de retorno do 
investimento em anos.  
 
6.1. Influência dos limites dos parâmetros termodinâmicos 
A alteração dos limites das variáveis físicas demonstrou ter um impacto significativo nos 
resultados obtidos pelo modelo, tendo sido possível obter um ponto óptimo após 200 iterações. Como 
foi referido no Capítulo 3, esta alteração foi conseguida através da análise das equações 
físicas/termodinâmicas do modelo. Os resultados constantes no Anexo C e D referentes a estas 
alterações, são designados na tabela por Teste 1, sendo aqui comentadas as mais importantes do 
mesmo. 
Variáveis termodinâmicas 
A razão de compressão (rc) teve o seu valor reduzido ligeiramente, sendo esta alteração importante 
pois atingem-se valores mais próximos do que é comum nestes sistemas (Willis, 2005). 
Devido ao aumento do limite máximo da potência mecânica (Ẇ) obteve-se, à semelhança do que 
acontece com o modelo anterior (Vieira, 2009), um valor muito próximo desse limite. Este aumento 
justifica-se pela vantagem em termos económicos de se ter um sistema que gere mais energia 
eléctrica, uma vez que, consequentemente, obtem-se um volume superior de receitas provenientes da 
venda dessa mesma energia à rede. 
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Os rendimentos isentrópicos do compressor (ηisC) e da turbina diminuem ligeiramente, apesar de 
manterem valores aceitáveis. 
Relativamente às variáveis associadas a temperaturas, são de realçar: 
 T4 – o valor desta temperatura aproxima-se dos valores geralmente obtidos nestes 
sistemas (Willis, 2005); 
 T7 – o valor desta temperatura aumenta, o que significa um consequente aumento das 
perdas de calor do sistema, através da exaustão de gases quentes para a atmosfera; 
 T2 – a ligeira redução do valor desta temperatura justifica-se, essencialmente, pela 
descida de rc, relativamente ao modelo de M. F. Vieira; 
 T5 – desce ligeiramente, fruto da redução de rc e também de T4; 
 T6 – o facto de esta temperatura ser inferior à obtida através do modelo anterior, deve-se 
não só à redução de T5, mas também a um maior aproveitamento de calor no 
regenerador, ou seja, ao aumento da eficácia do mesmo (εReg); 
O rendimento eléctrico (ηel) do modelo aumentou, o que representa uma maior eficiência do 
sistema, em termos de electricidade gerada. 
As eficácias do regenerador (εReg) e do permutador de calor (εPerm) tiveram alterações distintas, uma 
vez que, a primeira aumentou cerca de 8% e a segunda diminuiu quase 27%. A subida do valor de εReg  
deve-se à redução da diferença das temperaturas das fases quente (T5-T3) e fria (T3-T2) do regenerador. 
A diminuição do valor de εPerm é explicada pela diminuição do valor de T6 e pelo aumento de T7. 
As diferenças de temperaturas referidas, afectam também o valor da área do regenerador e do 
permutador de calor. Assim, da mesma forma que o valor de εReg subiu e o de εPerm desceu, também o 
valor de AAReg sobe e o de AAPerm desce. Deste modo, é de prever o aumento do custo do regenerador e a 
diminuição do custo do permutador de calor. 
Como pode ver-se no fundo da tabela apresentada no Anexo C, apesar de se verificar uma ligeira 
redução, são cumpridos os requisitos legais impostos a sistemas de cogeração: FESR e REE. 
Parâmetros económicos 
As alterações efectuadas, modificaram substancialmente o valor dos custos dos componentes do 
modelo, para além do valor da Função Objectivo. 
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Apesar da redução do valor de rc, o custo do compressor aumentou consideravelmente, devido ao 
aumento do caudal mássico de ar (ṁa) e também do rendimento isentrópico do compressor (ηisC). 
O custo da câmara de combustão foi ligeiramente reduzido, o que se deve à diminuição da 
temperatura na câmara de combustão (T4). 
O custo da turbina, embora afectado pelo valor mais reduzido de T4, sobe devido ao aumento do 
caudal mássico de gases (ṁg) e principalmente, do rendimento isentrópico deste componente (ηisT). 
O regenerador é de todos os componentes do sistema, aquele que mais tem o seu custo 
agravado, relativamente ao modelo termo-económico anterior (Vieira, 2009). Este aumento deve-se ao 
aumento substancial do valor da eficácia deste componente (εReg), com um consequente aumento da 
área de transferência de calor (AAReg). 
Devido à diminuição da eficácia do permutador de calor (εPerm), houve um consequente decréscimo 
da área de transferência do mesmo (AAPerm), o que provoca uma redução do custo deste componente.  
Apesar haver um aumento dos encargos com combustível na instalação, pode observar-se nos 
resultados apresentados no Anexo D que, apesar de todos os aumentos dos custos dos componentes, 
a Função Objectivo (FO) aumentou ligeiramente. Quer isto dizer que, em termos globais, com as 
alterações efectuadas, o modelo melhorou a sua rentabilidade. 
Verificou-se também um aumento do período de retorno do investimento em 0,6 anos (cerca de 7 
meses) para os 4,8 anos, o que representa ainda um valor aceitável sob o ponto de vista de um 
possível investidor. 
 
Distribuição dos custos dos componentes 
Um dos aspectos considerados nesta análise, foi a distribuição dos custos dos componentes 
relativamente ao custo total de investimento, que se deve fixar entre 1000 e os 1700 €/kW (Kaikko & 
Backman, 2007). No entanto, existem outros autores que apresentam custos de investimento de cerca 
de 813 €/kW, mesmo considerando o custo da colocação (mão-de-obra) da instalação (Pierce, 2005) 
sendo por isso, demasiado baixos. 
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No trabalho desenvolvido anteriormente por M.F. Vieira, a distribuição do custo dos componentes 
era a seguinte: 
 
Figura 6.1 – Distribuição do custo dos componentes segundo o modelo de M. F. Vieira (Vieira, 2009) 
Através da Figura 6.1, pode verificar-se que o peso do regenerador no custo total é demasiado 
elevado, enquanto os custos do compressor, câmara de combustão e da turbina são muito baixos. O 
permutador de calor é o único componente com uma percentagem que corresponde, 
aproximadamente, a valores reais. 
Após a análise descrita no Capítulo 3, a distribuição obtida pelo modelo em estudo foi a seguinte: 
 
Figura 6.2 – Distribuição do custo dos componentes após a análise dos parâmetros termodinâmicos 
Através da comparação das distribuições representadas nas Figura 6.1 e Figura 6.2, pode 
concluir-se que, as percentagens existentes no modelo anterior alteradas sendo que, apenas o custo do 
compressor melhorou a percentagem na distribuição total, ou seja, aumentou. 
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Relativamente ao investimento total feito na instalação, o modelo de M. F. Vieira tinha um custo de 
1009,4 €/kW enquanto, no modelo actual, esse valor é de 876,2 €/kW. Esta disparidade de valores, 
deve-se ao facto de se ter registado um grande aumento da potência da instalação no segundo caso, 
que não foi “acompanhado” pelo respectivo aumento dos custos dos componentes. 
 
6.2. Melhoramento das equações de custo 
Com as alterações efectuadas ao modelo, mais concretamente na sua componente económica 
(Capítulo 4), observou-se uma diferença muito significativa entre os valores das variáveis 
termodinâmicas e os parâmetros económicos obtidos após serem efectuadas as alterações nas 
equações de custo dos componentes. Os resultados referentes a esta alteração, são apresentados nos 
Anexos C e D com a designação de Teste 2, sendo os mesmos referentes ao ponto óptimo obtido pelo 
modelo em estudo, ao fim de 102 iterações. 
 
Variáveis termodinâmicas 
No aspecto termodinâmico, os resultados obtidos apresentam diferenças substanciais 
relativamente aos Testes 1 e 2, sendo de destacar o aumento da eficácia do regenerador e do 
permutador de calor. 
Ao nível dos rendimentos isentrópicos do compressor e da turbina, verifica-se que existem 
diferenças relativamente aos valores determinados nos outros Testes. 
Em termos de valores obtidos para as temperaturas, são de realçar as diferenças das 
temperaturas T3, T5, T6 e T7, para os Testes 1 e 2. Isto porque, o aumento de T3 superior ao de T5, 
conjugado com a redução do valor de T6, terá consequências positivas no funcionamento do 
regenerador. A redução significativa de T7, comparativamente à registada para T6, também significará 
um aumento previsível de εPerm. 
Como seria de prever, registou-se um aumento muito significativo das eficácias dos dois 
permutadores de calor do sistema: regenerador (permutador de calor interno) e permutador de calor 
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externo. O primeiro aumentou cerca de 5% a sua eficácia (εReg) a ter uma eficácia com um valor pouco 
superior ao das máquinas existentes na actualidade e que rondam os 90%. 
 
Parâmetros económicos 
Estes parâmetros sofreram alterações muito significativas, relativamente aos dois Testes 
anteriores devido, principalmente, às alterações das constantes de custos. 
O custo do compressor, da câmara de combustão e da turbina subiram consideravelmente em 
relação aos Testes anteriores, apesar de o valor de algumas das variáveis físicas que integram as suas 
equações de custo, ter diminuído. Isto acontece por exemplo, no compressor, onde se registou uma 
redução da razão de compressão (rc) e do caudal mássico de ar de referência (ṁa,Ref). Contudo, a 
modificação (aumento) expressiva das constantes de custo destes componentes, causou uma 
consequente subida dos preços dos mesmos. 
Contrariamente ao que sucedeu com os outros componentes do sistema, os “permutadores” 
(regenerador e permutador de calor) tiveram uma redução das suas constantes de custo, o que 
justifica a descida acentuada dos seus preços, embora o valor da área de transferência de calor de 
ambos tenha subido, relativemente ao Teste 1.  
Apesar de se ter registado uma descida das receitas geradas pelo sistema e do valor da Função 
Objectivo, verifica-se que também os gastos com combustível são ligeiramente reduzidos. A diferença 
entre os resultados obtidos para estes parâmetros, comparativamente com os Testes 1 e 2 é justificada 
pela redução da potência do sistema. 
O período de retorno do investimento obtido neste Teste foi inferior ao do Teste 1, situando-se nos 
4 anos e meio. 
 
Distribuição dos custos dos componentes 
A distribuição dos custos dos componentes, relativamente ao custo total da instalação é 
demonstrada na Figura 6.3: 
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Figura 6.3 – Distribuição do custo dos componentes após a melhoria das equações de custo 
Observando a Figura 6.3 e comparando-a com as Figuras 6.1 e 6.2, notam-se imediatamente 
grandes alterações na distribuição dos custos dos componentes obtida neste Teste. Esta diferença é 
explicada pela alteração das constantes de custos dos componentes, explicada no Capítulo 4.1. 
Comparando as informações obtidas para a distribuição dos custos dos componentes (Anexo D) 
com os resultados do modelo em estudo, pode dizer-se que as diferenças são muito pouco relevantes, 
sendo que a diferença máxima entre estas duas distribuições é de 3% (para o compressor). 
Relativamente aos Testes 1 e 2, foi possível “corrigir-se” o impacto do custo dos componentes no 
custo total da instalação, aumentando a influência do custo do compressor, da câmara de combustão e 
da turbina. O custo do regenerador, por seu lado, reduziu substancialmente a sua preponderância no 
custo total de investimento. O permutador de calor manteve o seu custo relativo em valores aceitáveis, 
apesar de sofrer uma ligeira redução. 
Os encargos financeiros relativos ao investimento total neste sistema foram de 1140 €/kW, sendo 
este valor bastante superior ao obtido no Teste 2. 
 
6.3. Aplicação do modelo a um caso real 
Depois de efectuadas as alterações ao modelo termo-económico, realizou-se uma simulação com 
o intuito de verificar a “autenticidade” dos resultados obtidos, em comparação com os dados concretos 
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fornecidos para a turbina C65 da Capstone® (www.capstone.com, 2011). Esta simulação é designada 
por Teste 3, sendo os respectivos resultados apresentados nos Anexos C e D. 
Através da análise dos dados recolhidos para a referida turbina (www.capstone.com, 2011) e 
cálculos analíticos efectuados com base nos mesmos, podem impor-se novos limites a algumas 
variáveis designadas por “variáveis de decisão”, tal como foi efectuado no Capítulo 3: 
Tabela 19 – Novos limites das variáveis para o Teste 3 
Variável Limites Teste 2 Teste 3 Diferença 
rC 
Mínimo 3 3 0 
Máximo 14 4 - 10 
ηisC 
Mínimo 0,7 0,7 0 
Máximo 0,9 0,85 - 0,5 
T3 
Mínimo 500 750 250 
Máximo 1200 1100 - 100 
ηisT 
Mínimo 0,7 0,7 0 
Máximo 0,9 0,9 0 
T4 
Mínimo 1000 1000 0 
Máximo 1400 1400 0 
Ẇ 
Mínimo 50 50 0 
Máximo 150 65 - 85 
 
 Variáveis termodinâmicas 
A imposição de novos limites a algumas variáveis do modelo (Tabela 19), revelou-se suficiente 
para que fossem obtidos resultados coerentes com os dados da turbina C65, apesar de haver alguma 
disparidade entre certos valores de variáveis físicas. 
Os resultados obtidos que estão em concordância ou que têm diferenças pouco relevantes 
relativamente aos dados da turbina C65 são: rc, ηisC, ηisT,  , T7, T2 e ηel. As temperaturas nos pontos 3 e 
6, apresentaram diferem cerca de 50 Kelvin dos valores que era previsto serem obtidos, enquanto que 
os valores alcançados para a temperatura à entrada (T4) e à saída da turbina (T5) foram 
substancialmente diferentes (cerca de 100 Kelvin) dos dados da turbina C65. 
Relativamente às eficácias do regenerador e do permutador de calor, é importante notar que a 
diferença mais acentuada entre os valores obtidos neste Teste e no Teste 2 é de 11% (a menos) no 
caso do regenerador. Apesar de este valor ser superior ao obtido por M. F. Vieira, não está de acordo 
com o que é definido pelo Capstone® para as suas turbinas, onde εReg deverá ser igual ou superior a 
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90%. É de realçar o facto de a área do regenerador (AReg) ter um valor bastante inferior ao obtido no 
Teste 2, sendo previsível uma redução expressiva no custo deste componente. 
Os caudais mássicos obtidos são também substancialmente inferiores ao que era espectável, uma 
vez que, os caudais mássicos de referência aplicados neste modelo foram retirados da turbina C65, 
analisada neste Teste. 
 
Parâmetros económicos 
Neste Teste, os resultados determinados para os parâmetros económicos, foram muito diferentes 
dos obtidos nos Testes anteriores. Isto deve-se sobremaneira, à influência que a dimensão (potência) 
do sistema tem no modelo termo-económico em estudo. 
Comparativamente ao Teste 2, registou-se uma diminuição do custo de investimento 
(componentes do sistema) e dos gastos com combustível, assim como uma redução dão valor do lucro 
gerado e da Função Objectivo (FO). No entanto, a atractividade de um possível investimento numa 
instalação deste tipo não é perdida, uma vez que, FO mantém um valor positivo. 
O período de retorno do investimento, foi ligeiramente reduzido em cerca de um mês para os 4,4 
anos, relativamente ao Teste 2. Esta diminuição justifica-se pela redução da receita gerada pela venda 
de energia eléctrica à rede, que foi inferior à redução dos custos de investimento do sistema. 
O período de retorno do investimento obtido neste Teste foi inferior ao do Teste 1, situando-se nos 
4 anos e meio. 
 
Distribuição dos custos dos componentes 
Os custos dos componentes distribuem-se da seguinte forma, relativamente ao custo total da 
instalação: 
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Figura 6.4 – Distribuição do custo dos componentes para uma turbina C65 
Observando a Figura 6.4, constata-se uma alteração da distribuição dos custos dos componentes, 
excepto da câmara de combustão, relativamente ao Teste anterior. 
A diminuição do custo relativo do compressor e da turbina deve-se essencialmente, à redução do 
valor de rc. 
Consequentemente, a influência do regenerador e do permutador de calor na distribuição total dos 
custos da instalação aumentou significativamente, mesmo tendo em consideração a grande diminuição 
da área do regenerador (AReg). 
Outra alteração importante relativa a este Teste, está na diminuição do custo por kW da instalação 
para os 1033,9 €/kW que se enquadra nos valores que são actualmente praticados (Kaikko & 
Backman, 2007). 
 
6.4. Aplicação dos perfis térmicos 
No Capítulo 5, foi descrito o método usado para a determinação do perfil térmico de edifícios, com 
vista à aplicação do modelo em estudo aos mesmos. De acordo com o perfil apresentado no referido 
Capítulo, foi feita uma simulação de modo a verificarem-se as alterações nos resultados do modelo. 
Devido à inclusão do perfil térmico no modelo termo-económico em estudo, foi adicionada uma 
nova variável de decisão que corresponde ao calor útil da instalação (  u), fixada entre os 100 e os 160 
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kWth. Estes limites (mínimo e máximo) da nova variável, foram impostos aumentando a amplitude de 
valores possíveis para mesma e tendo em consideração os dados de M. F. Vieira, onde   u era fixado 
nos 125,5 kWth e o tempo de funcionamento era de 4000 horas (Vieira, 2009). 
Os resultados relativos a este caso são apresentados no Anexos E e F, com a designação de Teste 
4, tendo sido determinado um ponto óptimo do modelo após 319 iterações. 
Variáveis termodinâmicas 
Os valores obtidos para estas variáveis revelaram-se um pouco diferentes daquelas que foram 
calculadas no Teste 2. 
A razão de compressão (rc) do Teste 4 é inferior à dos Testes anteriores, aproximando-se dos 
valores que se registam actualmente em instalações semelhantes. Consequentemente, o valor de T2 
também decresce, uma vez que não se regista uma variação significativa de ηisC, outra variável que 
afecta esta temperatura (Equação 2.6).  
A redução das temperaturas T3, T4, T5 e T6 devem-se parcialmente à diminuição de rc neste Teste. 
Contudo, o facto de a diminuição do valor de T5 ser inferior à de T3 representa um menor 
aproveitamento (transferência) de calor no regenerador, o que explica a redução da sua eficácia (εReg). 
De modo semelhante, a eficácia do permutador (εPerm) também é ligeiramente reduzida, uma vez que se 
verificou o aumento de T7 e a redução de T6. Apesar da redução registada das eficácias, os seus valores 
são ainda elevados. 
Os caudais mássicos deste Teste foram superiores aos obtidos no Teste 2, aproximando-se dos 
valores de referência. 
 
Parâmetros económicos 
No aspecto económico, o Teste 4 apresentou alterações significativas relativamente aos resultados 
obtidos nos Testes anteriores. 
Relativamente ao Teste 2, registou-se aumento do custo do compressor que é justificado pelo 
aumento substancial do caudal mássico de ar (ṁa). Apesar do consequente aumento do caudal másico 
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de gás (ṁg) na turbina, o custo deste componente foi inferior ao obtido no Teste 2 devido à redução da 
tempertura dos gases à entrada na turbina (T4), sendo também esta a explicação para a redução do 
custo da câmara de combustão. 
A diminuição dos custos do permutador de calor e do regenerador estão relacionados 
principalmente, com a redução da eficácia dos mesmos. 
O período de retorno do investimento obtido neste Teste foi superior a todos os outros, situando-se 
nos 4 anos e 11 meses. 
 
Distribuição dos custos dos componentes 
A distribuição dos custos dos componentes, relativamente ao custo total da instalação é 
demonstrada na seguinte figura: 
 
Figura 6.5 – Distribuição do custo dos componentes após a aplicação dos perfis térmicos 
Observando a Figura 6.3 e comparando-a com a Figura 6.3, são notórias as alterações na 
distribuição dos custos dos componentes deste Teste. A diferença entre a distribuição obtida no Teste 
2 e a registada no Teste 4 tem como máxima expressão o aumento do custo relativo do compressor 
em 14%. 
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O impacto do aumento dos caudais mássicos de ar e de gás, referido anteriormente é também 
perceptível no aumento dos custos relativos do compressor e da turbina. Pelo contrário, o “peso” do 
regenerador e do permutador de calor diminui substancialmente. 
Apesar de terem verificado alterações na distribuição dos custos dos componentes, pode dizer-se 
que as novas equações de custos ainda mantêm uma distribuição mais “equilibrada” que a existente 
no modelo de M. F. Vieira (Teste 1). 
Relativamente ao custo total de investimento no sistema do Teste 4, o valor obtido foi de 1041,5 
€/kW. 
Com base nos perfis térmicos definidos durante a realização deste trabalho, foi publicado um 
artigo na revista oficial da IMECE (International Mechanical Engineering Congress & Exposition) do 
presente ano (Martins, et al., 2011), constando no Anexo G deste documento. No artigo, o modelo de 
optimização usado consistia numa “versão” de M. F. Vieira, com a adição de uma nova variável de 
decisão: o calor útil (  u). 
Em termos de resultados termodinâmicos, não se verificou uma alteração muito significativa, 
relativamente aos obtidos pelo modelo de M. F. Vieira. Contudo, os resultados relativos ao aspecto 
económico do modelo (Função Objectivo) demonstraram alterações substanciais, devido ao aumento 
de   u dos 125,5 para os 135,6 kWth. 
A distribuição dos custos dos componentes da instalação, relativamente ao custo total da mesma 
manteve-se, semelhante à distribuição de M. F. Vieira, como pode ser observado pela Figura 6.6: 
 
Figura 6.6 – Distribuição do custo dos componentes nos resultados apresentados no artigo (Anexo G)  
Compressor
7%
Câm. Combustão
1%
Turbina
11%
Regenerador
64%
Permutador
17%
 84 
7. Conclusões e trabalho futuro 
7.1. Conclusões 
As análises e alterações efectuadas ao modelo termo-económico em estudo, permitiram um maior 
conhecimento do modo de funcionamento do mesmo, assim como a determinação dos seus pontos 
fortes e falhas. 
As alterações feitas aos limites das variáveis em análise, permitiram a obtenção de resultados 
mais “lógicos” do ponto de vista termodinâmico, apesar de haver um agravamento dos custos de 
investimento na instalação. 
O método de Box revelou-se uma ferramenta de cálculo numérico muito importante no cálculo do 
ponto óptimo do modelo analisado. Todavia, apresentou graves limitações aquando da introdução da 
sétima variável de decisão (  ) como foi demonstrado no Capítulo 6.4. 
A análise de sensibilidade das variáveis físicas/termodinâmicas, permitiu também examinar a 
susceptibilidade do modelo à alteração dos limites dessas mesmas variáveis. Com esta análise foi 
possível verificar-se que o modelo procura sempre o ponto óptimo do sistema, maximizando os lucros 
provinientes do mesmo e fazendo-o através do aumento da potência do sistema, de modo a ser 
possível vender mais energia à rede pública. 
No entanto, os limites das variáveis físicas, devem ser analisados para cada caso concreto e 
impostos com base em dados concretos, isto é, apenas com dados de funcionamento termodinâmico 
relativos a turbo-compressores concretos se podem obter resultados aproximados da realidade. Caso 
contrário, os valores de variáveis como a razão de compressão (rc) ou a potência do sistema (  ) serão 
sempre superiores ao que seria espectável. 
O estudo das equações de custo através da análise dos vários factores que as contituem (Factores 
de massa, temperatura, rendimento e pressão), revelou-se muito importante para diferenciar o 
“contributo” de cada um desses factores nas equações. 
Como foi demonstrado no Capítulo 4, a importância dos mesmos é pouco valorizada em todas as 
equações, devido à grande preponderância das constantes de custo dos componentes sendo que, de 
todas elas, a constante de custos do regenerador (c41) é a mais elevada e desproporcionada. 
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Esta diferença substancial entre o peso das constantes de custos e os diversos factores, justifica 
as distribuições desproporcionadas dos custos dos componentes do sistema em todos os casos. 
Contudo, existe uma aproximação dos custos de investimento por kW (€/kW) do sistema, ao que é 
considerado actualmente em instalações de cogeração com turbinas a gás. Isto foi verificado no Teste 
3, onde os valores das variáveis termodinâmicas obtidas se aproximaram dos valores reais da turbina 
C65 da Capstone®, assim como também se constatou o mesmo, para o custo por kW simulado no 
modelo para esta turbina e para o período de retorno do investimento. 
Foi registada uma ligeira diferença nos resultados dos vários Testes obtidos, relativamente ao valor 
de rc, quando comparado com os valores actualmente praticados. Significa isto que, segundo este 
modelo de optimização, é mais “benéfico” sob o ponto de vista financeiro que a razão de compressão 
neste tipo de instalações seja um pouco superior ao que é designado pelas vendedoras de sistemas de 
cogeração com turbinas a gás. 
A introdução dos perfis térmicos (carga térmica) dos edifícios, permite obter-se resultados mais 
realistas sob o ponto de vista do utilizador, isto é, não só permite um ajuste da instalação às 
necessidades térmicas reais dos edifícios mas também a determinação do número de horas de 
funcionamento do sistema. 
Durante a realização deste trabalho, foram encontrados vários obstáculos, relacionados com a 
obtenção de informações específicas sobre as características técnicas (temperaturas, pressões de 
trabalho, rendimentos) e os custos associados aos componentes do sistema, tanto do custo total de 
uma instalação deste tipo como do custo relativo de cada componente. Este aspecto é fundamental 
para que seja possível uma validação prática dos resultados obtidos. 
  
7.2. Trabalho futuro 
Perspectivando uma futura optimização deste trabalho, deve ser tido em conta a excessiva 
significância das constantes de custos dos componentes, de modo a obter-se uma distribuição dos 
custos significativamente diferente daquela que foi apresentada. 
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O método de Box (Simplex), apesar de ser um método numérico relavivamente simples, não tem a 
capacidade de operar com muitas restrições, como acontece quando se incluem demasiadas variáveis 
de decisão. 
Os resultados obtidos através da simulação numérica, carecem de uma validação que pode ser 
obtida através de, por exemplo, uma parceria com uma entidade ligada ao ramo da cogeração e que 
possa ter maior facilidade no acesso às características técnicas e aos custos dos componentes, de 
uma instalação de cogeração com turbinas a gás. 
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Anexo A – Temperatura média ambiente hora-a-hora na cidade do Porto (em ºC) 
 Janeiro Fevereiro Março Abril Maio Junho Julho Agosto Setembro Outubro Novembro Dezembro 
 0:01- 1:00 7,6 9 9,7 10,7 12,1 15,3 16,3 17 16,3 13,4 10,7 9,4 
 1:01- 2:00 7,3 8,8 9,5 10,4 12 15,1 16,3 16,7 16,1 13,3 10,4 9,1 
 2:01- 3:00 7,5 8,9 9,2 11 11,7 14,8 15,9 16,7 16 13,5 11,3 9,1 
 3:01- 4:00 6,9 8,7 8,8 10 11,5 14,4 15,6 16,2 16 13,3 10,2 8,8 
 4:01- 5:00 6,6 8,4 8,9 9,8 11,3 14,3 15,3 16,1 15,7 13,3 10 8,7 
 5:01- 6:00 7 8,2 9,1 10,5 11,2 15,3 15,6 16,3 15,6 13,4 10,8 8,6 
 6:01- 7:00 6,7 8 9 10,3 12,1 16,7 16,7 17,1 16,1 13,4 10 8,5 
 7:01- 8:00 6,5 7,8 9,8 11,9 13,4 17,8 18,4 18,1 17,1 14,2 9,9 8,4 
 8:01- 9:00 7 8,3 11,1 13,2 14,8 18,8 19,8 19 18,7 15,4 11,6 9,2 
 9:01-10:00 8,8 10,2 12,7 14,9 16,3 19,7 21,3 20,5 20,1 16,9 12,9 10,4 
10:01-11:00 10,7 11,8 13,8 15,6 17,3 20,3 21,8 21,8 20,6 17,9 13,6 11,7 
11:01-12:00 11,5 13 14,5 15,9 17,7 20,7 21,9 23 21 18,7 14,5 12,4 
12:01-13:00 13,3 13,7 15 16,3 18,1 21 22,1 23 21,4 19,3 14,9 13,1 
13:01-14:00 14,1 14,1 14,8 16,6 17,9 21,3 22,5 23,2 21,3 19,1 15,1 13,3 
14:01-15:00 13,8 14,3 14,9 16,4 17,9 21,3 22,7 23,4 20,8 18,9 15,1 13,1 
15:01-16:00 13,4 14 14,8 16,3 17,6 21,1 22,5 22,9 20,2 18,6 14,5 12,6 
16:01-17:00 12,5 13,5 14,2 15,9 17 20,4 21,8 22,3 19,5 17,6 13,7 11,5 
17:01-18:00 11,5 12,7 13,6 15,2 16,6 19,9 21,1 21,8 18,6 16,3 13,5 10,6 
18:01-19:00 9,4 11,5 12,4 14 15,7 18,8 20,3 20,3 17,6 15,3 12 10,5 
19:01-20:00 8,6 10,9 11,6 13 14,6 17,1 18,9 19,2 17,1 14,6 11,7 10,2 
20:01-21:00 9,4 10,6 11 13 13,8 16,4 17,9 18,3 17 14,4 12,1 9,9 
21:01-22:00 8,2 10,2 10,6 11,7 13,2 16 17,3 17,5 16,7 14,1 10,9 9,8 
22:01-23:00 8 9,9 10,2 11,4 12,9 15,7 17,1 17,3 16,5 14 10,9 9,6 
23:01-24:00 8,3 9,3 9,9 11,8 12,5 15,5 16,8 17,5 16,3 13,8 11,5 9,4 
Temp. Méd. 
Diária (ºC) 9,4 10,7 11,6 13,2 14,6 17,8 19,0 19,4 18,0 15,5 12,2 10,3 
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Anexo B - Energia necessária para o aquecimento das águas quentes sanitárias 
Mês 
Trede 
(ºC) 
EAQS 
(kwh/m2.dia) 
Janeiro 12 0,07444 
Fevereiro 11 0,07599 
Março 13 0,07288 
Abril 15 0,06978 
Maio 17 0,06668 
Junho 18 0,06513 
Julho 18 0,06513 
Agosto 18 0,06513 
Setembro 18 0,06513 
Outubro 17 0,06668 
Novembro 14 0,07133 
Dezembro 13 0,07288 
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Anexo C – Resultados termodinâmicos após as alterações efectuadas ao modelo 
Iterações efectuadas 208 iterações 200 iterações 102 iterações 149 iterações 
 VIEIRA, 2009 
TESTE 1 (Capítulo 6.1) TESTE 2 (Capítulo 6.2) TESTE 3 (Capítulo 6.3) 
Valores 
Diferença 
Vieira, 2009 
Valores 
Diferença 
Vieira, 2009 
Diferença 
Teste 1 
Valores 
Diferença 
Vieira, 2009 
Diferença 
Teste 1 
Diferença 
Teste 2 
rc 7,63 6,67 -0,96 6,01 -1,61 -0,66 3,97 -3,65 -2,70 -2,04 
ηisC 0,861 0,867 0,007 0,823 -0,038 -0,044 0,821 -0,040 -0,047 -0,002 
T3 920,87 917,85 -3,02 961,80 40,93 43,95 904,31 -16,56 -13,54 -57,49 
ηisT 0,885 0,893 0,007 0,862 -0,02 -0,030 0,859 -0,026 -0,033 -0,003 
T4 1482,30 1399,30 -83,00 1391,90 -90,40 -7,40 1280,10 -202,20 -119,20 -111,80 
W 99,77 150,00 50,24 90,06 -9,70 -59,94 64,92 -34,84 -85,08 -25,14 
T7 373,50 454,21 80,71 363,15 -10,35 -91,06 363,01 -10,49 -91,20 -0,14 
T2 560,88 536,10 -24,78 531,27 -29,61 -4,83 465,38 -95,50 -70,72 -65,89 
T5 999,81 966,78 -33,03 996,92 -2,89 30,14 997,97 -1,84 31,19 1,05 
T6 696,29 644,21 -52,08 632,7 -63,59 -11,51 625,98 -70,31 -18,23 -6,72 
ηel 0,378 0,384 0,006 0,332 -0,05 -0,05 0,264 -0,113 -0,119 -0,067 
εPerm 0,799 0,531 -0,268 0,781 -0,018 0,250 0,779 -0,020 0,248 -0,003 
εReg 0,804 0,882 0,079 0,931 0,127 0,049 0,824 0,02 -0,06 -0,11 
ṁa 0,3261 0,5590 0,2330 0,3949 0,0688 -0,1641 0,4024 0,0763 -0,1567 0,0075 
ṁf 0,0059 0,0087 0,0028 0,0056 0,0002 -0,0030 0,0051 -0,0008 -0,0036 -0,0006 
ṁg 0,3319 0,5677 0,2358 0,4005 0,0686 -0,1672 0,4074 0,0755 -0,1603 0,0069 
AA 57,45 154,93 97,48 160,77 103,32 5,84 79,10 21,65 -75,83 -81,67 
AWH 9,07 5,62 -3,45 8,10 -0,97 2,48 8,19 -0,88 2,57 0,09 
FESR 0,393 0,345 -0,048 0,164 -0,229 -0,181 0,045 -0,348 -0,3 -0,119 
REE 0,744 0,555 -0,189 0,735 -0,005 0,18 0,679 -0,744 0,124 -0,056 
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Anexo D - Resultados dos parâmetros económicos após as alterações efectuadas ao modelo 
Iterações efectuadas 
208 
iterações 
200 Iterações 102 Iterações 149 Iterações 
 Vieira, 2009 
TESTE 1 (Capítulo 5.1) TESTE 2 (Capítulo 5.2) TESTE 3 (Capítulo 5.3) 
Valores 
Diferença 
Vieira, 2009 
Valores 
Diferença 
Vieira, 2009 
Diferença 
Teste 1 
Valores 
Diferença 
Vieira, 2009 
Diferença 
Teste 1 
Diferença 
Teste 2 
Compressor 10401 15370 4969 27068 16667 11698 13687 3286 -1683 -13381 
Câm. Combustão 866,05 758,8 -107,25 3692,4 2826,35 2933,6 2763,7 1897,65 2004,9 -866,05 
Turbina 14370 17603 3233 31814 17444 14211 18046 3676 443 -14370 
Regenerador 53993 80292 26299 31798 -22195 -48494 24283 -29710 -56009 -53993 
Permutador 21072 17405 -3667 8295,4 -12776,6 -9109,6 8340,2 -12731,8 -9064,8 -21072 
Custo combustível 38025 56297 18272 36587 -1438 19710 32885 -5140 -23412 -38025 
Lucro 67943 92077 24134 60537 -7406 -31540 49062 -18881 -43015 -67943 
Função Objectivo 14720 15945 1225 8455,8 -6264 -7489,2 6047,5 -8672,5 -9897,5 -14720 
Período de retorno (anos) 4,1 4,8 0,7 4,5 0,4 -0,3 4,4 0,3 -0,4 -0,1 
Preço (€) / kW 1009,4 876,2 -133,2 1140,0 130,6 236,8 1033,9 24,5 157,7 -106,1 
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Anexo E – Resultados termodinâmicos após a aplicação dos perfis 
térmicos ao modelo 
Iterações efectuadas 319 iterações 
 
TESTE 4 (Capítulo 6.4) 
Valores 
Diferença 
Vieira, 2009 
Diferença 
Teste 1 
Diferença 
Teste 2 
rc 5,60 -2,03 -1,07 -0,41 
ηisC 0,835 -0,03 -0,032 0,01 
T3 887,26 -33,61 -30,59 -74,54 
ηisT 0,866 -0,02 -0,027 0,00 
T4 1276,30 -206,00 -123,00 -115,60 
W 90,10 -9,67 -59,91 0,03 
Qu 129,77 4,27 4,27 4,27 
T7 366,10 -7,40 -88,11 2,95 
T2 507,18 -53,70 -28,92 -24,09 
T5 925,68 -74,13 -41,10 -71,24 
T6 603,67 -92,62 -40,54 -29,03 
ηel 0,313 -0,06 -0,07 -0,02 
εPerm 0,753 -0,046 0,222 -0,03 
εReg 0,908 0,105 0,026 -0,02 
ṁa 0,4609 0,1349 -0,0981 0,0660 
ṁf 0,0059 -0,0001 -0,0027 0,0003 
ṁg 0,46669 0,1349 -0,1008 0,0663 
AA 154,96 97,51 0,03 -5,81 
AWH 8,77 -0,3 3,15 0,66 
FESR 0,183 -0,21 -0,162 0,019 
REE 0,677 -0,067 0,122 -0,058 
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Anexo F – Resultados dos parâmetros económicos após a aplicação dos 
perfis térmicos 
Iterações efectuadas 319 Iterações 
 
TESTE 4 (Capítulo 6.4) 
Valores 
Diferença 
Vieira, 
2009 
Diferença 
Teste 1 
Diferença 
Teste 2 
Compressor 31789 21388 16419 4721 
Câm. Combustão 3059,6 2193,55 2300,8 -632,8 
Turbina 28549 14179 10946 -3265 
Regenerador 23493 -30500 -56799 -8305 
Permutador 6944,7 -14127,3 -10460,3 -1350,7 
Custo combustível 37546 -479 -18751 959 
Lucro 59355 -8588 -32722 -1182 
Função Objectivo 6444,5 -8275,5 -9500,5 -2011,3 
Período de retorno (anos) 4,9 0,8 0,1 0,4 
Preço (€) / kW 1041,5 32,1 165,3 -98,4 
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Anexo G – Artigo: “Optimal design of micro-turbine cogeneration systems 
for the portuguese buildings sector” 
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